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1.  緒論 
1.1  従来のガスタービン発電システムの特徴と課題 
2005 年 2 月に京都議定書 [1]が発効し、地球温暖化防止のためメタンや二酸化炭素等の温室効果
ガスの排出量削減が各国に義務付けられ、わが国の産業界においても二酸化炭素排出量の削減が急
務となった。2010 年 5 月に、地球温暖化対策基本法案が可決され、温室効果ガス排出量を 2020 年ま
でに 1990 年比 25 %削減を目指すことが明示された [2]。その後、2011 年 3 月に発生した東日本大震
災により、エネルギー政策の在り方について見直しがなされたが、2011 年 8 月に制定された「第 4 期科
学技術基本計画」 [3]により、火力発電の高効率化に資する技術開発は、安定的なエネルギー供給と低
炭素化の実現のために重要と位置づけられている。低炭素化の実現には、従来の発電システムの高効
率化に加え、太陽光や風力などをはじめとする再生可能エネルギーの導入が検討されている。しかしな
がら、これら再生可能エネルギーは、経済性のほかに、季節変化や一日の昼夜での負荷変動の影響が
課題となっており、火力発電システムには、高効率化だけでなく、負荷変動への追従性が強く求められて
いる。 
本研究では、火力発電システムの中でも特に効率が高く、負荷変動への追従性がよいとされている、
ガスタービン発電システムを研究対象とする。図 1-1 に、公開文献 [4]をもとに作成したガスタービン発
電システムの発電端出力と発電端効率の関係を示す。同図によると、ガスタービン単体であるシンプルサ
イクルガスタービンよりも、蒸気噴射型ガスタービン(Cheng Cycle)、コンバインドサイクルの方が高効率と
なっており、同じシステムでは出力が増大するにつれて効率も増大する傾向がある。理由は、ガスタービ
ンが大型化するにつれて、圧縮機やタービンの断熱効率を高めることと、燃焼ガス温度や圧力比を増大
させることが可能になるためである。さらに同図には、本研究の研究対象である高湿分空気利用ガスター
ビン（Advanced Humid Air Turbine、以下 AHAT）システムの効率試算結果を追記した。以下、現在
主流となっている高効率ガスタービン発電システムであるコンバインドサイクルと、蒸気噴射型ガスタービ
ンシステム、HATサイクルシステム、そしてAHAT システムについて、これらシステムの特徴と課題を検討
する。 
 
 
図 1-1 従来のガスタービン発電システム [4]および AHAT の発電端出力と発電端効率 
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1.1.1  コンバインドサイクル 
コンバインドサイクルとは、図 1-2 のように、ガスタービンをトッピングサイクルとし、ガスタービンの排ガ
スで水蒸気を生成し蒸気タービンを駆動するボトミングサイクルを組み合わせたものである。システム熱物
質収支の観点からは、ガスタービンのタービン入口ガス温度、圧力比を上げる事により高効率化が可能
であるが、これらの条件は現状技術レベルでの限界に近づいている。 
タービン入口ガス温度は、図 1-3 のように、1970 年代までは 1000 ℃以下であった。しかし、タービン
翼などに用いる高温材料の開発と、タービン翼などの高温部材を冷却する技術の進歩により、入口ガス
温度が年々上昇し、最近では 1500 ℃以上のものまで実用化されている。翼冷却の伝熱様式としては、
対流冷却、インピンジメント冷却、フィルム冷却およびこれらの複合冷却などが順次開発されてきた。また、
翼を冷却する媒体として、ガスタービン自身の圧縮機から抽気した圧縮空気を用いる方法、ボトミングの
排熱回収ボイラで発生させた水蒸気を用いる方法がある。前者は、冷却に用いた空気を最終的にはター
ビン内の主流ガス中に放出するため、圧縮機動力の損失になる。後者は冷却に用いて高温となった水蒸
気で蒸気タービンを駆動するため、高いシステム熱効率を得ることができる。 
 
 
図 1-2 コンバインドサイクルの概略構成 
 
 
図 1-3 ガスタービンのタービン入口ガス温度の変遷 (文献 [5] を基に作成) 
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 ガスタービンの圧力比を増加させるには、圧縮機およびタービンの段数を増加させるか、それぞれの
段あたりの仕事量を増加させる必要がある。圧縮機の段数を増加させる場合、圧縮機の軸長が長くなるこ
とから、軸振動を回避するための設計が難しくなる。タービンの段数を増加させる場合、タービン翼などの
高温部材の冷却に必要なガス流量と、タービン作動流体のシール、部材の間隙のリークなどに消費され
るガス流量が増加し、損失が大きくなる。そのため、圧縮機翼やタービン翼の段あたりの仕事量を増加さ
せる高負荷化による圧力比の増加が指向されている。圧縮機翼やタービン翼の高負荷化においては、翼
の肉厚を増加させて機械的強度を確保する必要から、翼の形状やサイズに制約が発生し、圧縮機およ
びタービン翼の空力性能を維持しつつ高負荷化することが開発課題となっている。 
一方、コンバインドサイクルでは、ガスタービンと蒸気タービンという二種類の主要回転機器を有してお
り、建設費用や、運転の容易さの観点から、より簡素なシステム構成のガスタービンシステムに対するユー
ザーの要求も高まっている。 
 
1.1.2  蒸気噴射型ガスタービンシステム 
前記のコンバインドサイクルとは異なり、蒸気タービン系を持たずに効率を向上させるシステムの一つ
が、蒸気噴射型ガスタービンシステムである。蒸気噴射型ガスタービンシステムは、1980 年代中ごろから
コージェネ分野で多く利用されるようになった。代表的システムは、 図 1-4 (a)に示す IPT 社の Cheng 
Cycle [6]および、GE 社の STIG (STeam Injected Gas Turbine) がある。これらのシステムでは、ガス
タービンの排熱により生成された蒸気がプロセス蒸気として必要量送気されると同時に、余剰蒸気がガス
タービンに投入され、電気出力の増加と発電効率の向上が図られている。プロセス蒸気の使用量が変化
した場合には、それに応じてガスタービンに投入される蒸気量が変化する熱電比可変型の運転が可能と
なっている。1990 年代中旬に、IHI 社は、 図 1-4 (b)に示す FLECS [7]を開発・実用化している。
FLECS は、Cheng Cycle で蒸気噴射時の蒸気を過熱蒸気にするために設置されていた過熱器に代え
て、圧縮機から抽気される高温の圧縮空気と飽和蒸気を混合器で混合する方式である。商用化されてい
る蒸気噴射型ガスタービンシステムには、排ガスから水回収し再利用する Mashproekt 社の Aquarius 
[8]もある。さらに、前記の STIG は、中間冷却を組み合わせたものが商用ラインナップとなっている。 
 
 
図 1-4  蒸気噴射型ガスタービンシステム [6] [7]  
 
これら蒸気噴射型ガスタービンシステムは、蒸気噴射量を増加していくと、タービン作動流体の増加に
よりタービン出力は増加する一方で、燃焼器に供給する燃料も増加するため、出力に比例して効率が増
(a) Cheng Cycle (b) FLECS
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加するわけではない。また、蒸気噴射型ガスタービンシステムは、同一のガスタービンで蒸気噴射の有無
を切り替えるため、圧縮機とタービンの流量バランスの関係から、噴射可能な蒸気流量範囲が決められて
おり、出力と効率の増加が制限される原因となる。 
  
1.1.3  HATサイクルシステム 
HAT サイクルは、再生サイクルに圧縮機の中間冷却を組み合わせ、さらにガスタービンの排ガスから
回収したエネルギーにより圧縮空気を加湿する構成である。1983 年の国際ガスタービン会議でこのシス
テムが報告され [9]、その論文に米国の研究機関が注目して、EPRI、DOE などで GE 社、ABB 社、
Texaco 社などの協力を得て詳細評価がなされた。その結果、このシステムは、同じ燃焼ガス温度のコン
バインドサイクルと比較して、3～4 pt%程度の熱効率の向上が期待できることが示されている [10]。 
 HAT サイクルが高効率である理由は、圧縮機の中間冷却器、後置冷却器、エコノマイザで比較的低温
な排熱を回収し、増湿塔で圧縮空気を加湿する蒸発潜熱として利用していることと、再生熱交換器で燃
焼用空気を加熱し、燃料流量を低減していることによる。 
図 1-5 に、HAT サイクルの系統図を示す。通常の再生サイクルでは、ガスタービンの排ガスにより圧
縮機吐出空気を加熱するため、圧縮機吐出空気温度以下の排熱を回収することができない。しかし、
HAT サイクルでは、同図に示すように、圧縮空気と排ガスから熱を回収して循環水を蒸発させる潜熱とし、
圧縮空気を加湿することにより、低温高湿度の圧縮空気が得られ、再生熱交換器で多くの排熱を回収す
ることが可能になる。 
 
 
図 1-5 HAT サイクルの系統図 [10] 
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HAT サイクルの派生サイクルとして、REVAP [11]、TOPHAT [12]など何種類か存在する。これらに
共通する構成は、再生サイクルの圧縮空気に加湿する構成であり、発電効率に関しては顕著な相違はな
いことが示されている [13]。これら派生システムも含めた HAT サイクルに共通する課題を以下に纏める。 
(1) 圧縮機に中間冷却機構が必要であり、圧縮機の途中の部分から空気を抜出し、圧縮機外部の
熱交換機構で空気を冷却した後に、圧縮機の内部に空気を戻す構造が必要となる。 
(2) 圧縮空気への加湿に多量の水が必要であり、水の入手可能性の観点から立地の制約を受ける
とともに、運転時の経済性にも影響を及ぼす。 
 
1.2  AHATシステム 
1.2.1  AHATシステムの概要と特徴 
高湿分空気利用ガスタービン(AHAT)システム(図 1-6)は、前述の HAT サイクルを改良するために考
案された [14] [15]。基本的な構成は、ガスタービンの排ガスを再生熱交換器に供給し、燃焼用空気を
予熱する再生サイクルである。さらに、圧縮機吐出空気を冷却する空気冷却器と再生熱交換器下流のエ
コノマイザにより熱水を生成し、増湿塔で熱水と圧縮空気とを気液接触させ、圧縮空気を加湿する構成と
なっている。圧縮空気に加湿することにより、タービン作動流体の比エンタルピと質量流量を増加させ、タ
ービン出力とシステム熱効率を向上させることが特徴である。従来提案された HAT サイクルは、圧縮機に
中間冷却機構を有しているが、AHAT は吸気噴霧冷却(Water Atomization Cooling、以下 WAC)によ
り吸気冷却と中間冷却の効果を得ることを特徴とし、産業用ガスタービンの転用が容易になっている [15]。
さらに AHAT では、HAT サイクルの欠点であった補給水の消費量を大幅に低減する目的の水回収装置
を備えており、立地の制約を緩和できる可能性がある。また、運用性の特徴として、蒸気タービンが無いこ
とから起動時間が短く、ガスタービン単独運転並みの負荷即応性が期待でき、大気温度が高い時にも出
力低下が少なくなる特徴がある [16]。 
 
 
図 1-6 AHAT システムの系統構成 [17]と開発課題を有する機器(①～⑤) 
 
図 1-7 に、AHAT システムの燃焼器への燃料投入から、排熱回収の状態を模式的に示したエネルギ
ーフロー [18]を示す。通常のシンプルサイクルガスタービンシステムでは、熱量 A の投入燃料に対して、
ある割合のガスタービン出力が得られるが、AHAT システムでは、再生熱交換器により GT 排ガスから熱
量 B の熱を回収し、燃焼用空気を予熱することで効率を高めている。また、再生熱交換器の下流側の排
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ガスからエコノマイザにより熱量 C の熱を回収し、湿分を燃焼用空気に加湿することにより、タービンの出
力を高めている。本研究でテーマとした AHAT システムの 3 MW 級検証機の場合の燃料の入熱量 A、
再生熱交換器での回収熱量 B、エコノマイザでの回収熱量 C の実績値 [18]を表 1-1 に示す。同表によ
ると、AHAT システムの回収熱量は、シンプルサイクル加熱量の 78 ％となり、大幅な効率向上のポテン
シャルを有するサイクルである。 
 
 
図 1-7 AHAT システムのエネルギーフロー図 [18] 
 
表 1-1 ガスタービンへの入熱と排熱の比較 [18] 
熱 熱量(相対値) 対応するガスタービンサイクル 
A 1.00  シンプルサイクル 
A+B 1.56 再生サイクル 
A+B+C 1.78 AHAT 
 
また、表 1-2 に、効率向上に寄与する機器である①吸気噴霧冷却、②増湿塔、③再生熱交換器の役
割と、本研究でテーマとした 3 MW 級検証機の場合の想定仕様と、発電効率に対する感度(寄与度)を示
す。同表には、ガスタービンを構成する要素である圧縮機とタービンの単体の効率値と、発電効率に対す
る感度を併記してある。この感度は、第 4 章で述べるシステム熱物質収支評価手法により、3 MW 級検証
機の計画仕様に対して、それぞれの機器の効率等を変化させて求めた値である。同表によると、WAC で
は吸気質量流量の 1 %の噴霧水の蒸発により、発電効率は 0.8 pt%上昇することから、3 MW 級検証機
の想定仕様である 1.5 %の蒸発では発電効率が 1.2 pt%上昇する。同様に、増湿塔による加湿は、吸気
質量流量あたり 1 %の加湿で発電効率は 0.5 pt%上昇し、3 MW 級検証機では増湿塔の加湿による発
電効率向上は約 6.1 pt%である。一方、圧縮機やタービンの感度はそれぞれ 0.37 pt%/(断熱効率 pt%)、
0.46 pt%/(断熱効率 pt%)であるが、これらのターボ機械の効率を 1 pt%向上させるのに相当な技術開
発が必要であることを考慮すると、システムの工夫による効率向上は、非常に効果的であることが判る。ま
た、再生熱交換器の温度効率の感度は 0.24 pt%/(温度効率 pt%)であり、圧縮機やタービンの感度と同
等の水準であり、AHAT システムの効率に対して再生熱交換器の影響も大きいことが判る。  
燃料
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表 1-2 効率向上に寄与する機器と効率に対する機器仕様の感度 
効率寄与機器 機能／役割 想定仕様(3 MW 機) 発電効率に対する感度 
圧縮機 燃焼用空気を圧縮する 断熱効率： 83 % 0.37 pt%/(断熱効率 pt%) 
タービン 燃焼ガスを膨張させ動力に変
換 
断熱効率： 87 % 0.46 pt%/(断熱効率 pt%) 
①吸気噴霧冷却 
 (WAC) 
液滴の蒸発潜熱を奪い空気を
冷却減容し、圧縮仕事を低減 
蒸発量： 1.5 % 
 (対吸気質量割合) 
0.8 pt%/ 
(蒸発量 pt%(対吸気質量割
合)) 
②増湿塔 システムから熱回収した熱水に
より、燃焼用空気に加湿、ガス
タービン出力、システム効率向
上 
加湿量： 12.1 % 
 (対吸気質量割合) 
0.5 pt%/ 
(加湿量 pt%(対吸気質量割
合)) 
③再生熱交換器 ガスタービン排ガスから熱回収
し空気を予熱 
温度効率： 93 %  
(空気側) 
0.24 pt%/(温度効率 pt%) 
 
1.2.2  AHATシステムの開発課題 
前記図 1-6 に示した開発課題を有する機器①～⑤の課題と、AHAT システムの原理的な成立性を確
証する上での研究課題を、以下に記す。 
 
(1) 吸気噴霧冷却(WAC) 
吸気噴霧冷却は、ガスタービン向けに、従来から実施されている [19] [20]。噴霧量の程度により、未
飽和噴霧(Inlet fogging 等)と過飽和噴霧(Over fogging 等)に分類され、前者は、夏場の出力低下防止
の目的で、後者は圧縮機の中間冷却効果による圧縮動力低減を目的としている。これらは、表 1-3 に示
す開発課題を有しており、研究開発が進められている。性能に関しては、蒸発率向上とドレン低減が課題
であり、従来から液滴径の微細化や、ノズル配置の最適化がなされている。信頼性に関して、不純物によ
る圧縮機翼の汚れ防止、液滴の衝突による翼のエロージョン防止が課題となっている。AHAT システムで
は、従来にない蒸発量 3 %(対吸気質量割合)以上の過飽和噴霧を想定しており、同表の最後に記載し
た、圧縮機内の負荷分布変化に対する対応が特に重要である。具体的には、圧縮機の前段側に蒸発分
布が偏りやすく、多段軸流圧縮機前段側の翼の負荷が小さく、後段側の翼が高負荷となる傾向がある。
翼の負荷が許容値を超えると構造強度上の健全性に影響することから、圧縮機後段側の翼の取り付け角
を減少させて信頼性を確保するなどの工夫がなされている [21]。 
  
表 1-3 吸気噴霧冷却(WAC)の開発課題と対応状況 
分類 課題 対応 
性能 未蒸発液滴、ドレンの発生 ・噴霧液滴の微粒化 
・適正なノズル配置、ダクト形状の選定 [22] 蒸発量の増大 
信頼性 
圧縮機翼の汚れ [23] 吸気フィルタの高性能化、噴霧水の清浄化 [22] 
液滴の衝突によるエロージョン発生 耐エロージョン材料、噴霧液滴の微粒化 [24] 
圧縮機内部の負荷分布変化 翼負荷分布の変化を考慮した翼設計 [21] 
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(2) 増湿塔 
排熱回収で得られた熱水を利用してガスタービンの圧縮空気へ加湿する増湿塔に関しては、充填物 
[25] [26] [27] [28]やスプレイ [29]による気液接触方式が従来提案されているが、実用化されている例
は無い。加湿性能や運用性、経済性などを考慮して、本システムに適した方式と、空気や熱水の供給条
件を検討し、実証する必要がある。また、システム全体の熱物質収支を評価するためには、増湿塔に供
給される熱水と、増湿塔から排出される熱水の温度および流量の非線形な応答を模擬する計算モデルを
構築する必要がある。 
 
(3) 再生熱交換器 
再生熱交換器は、高温のガスタービン排ガスにより、燃焼用空気を予熱して、燃焼器で必要な燃料を
削減して効率向上するための熱交換器である。ガスタービンの起動停止に伴い、排ガスの温度が急激に
変化するため、熱交換器の熱膨張差に起因する熱応力を考慮した設計が必要である。出力 100 kW クラ
スのマイクロガスタービンでは実用化 [30]されているが、システムの大型化、高温化に伴い、さらなる信
頼性確保が必要となっている。高湿分環境である AHAT の場合、材料の耐腐食性も考慮する必要があり、
熱交換器メーカーによって開発が進められている [31]。 
 
(4) 高湿分燃焼器 
高湿分燃焼器の課題は、高湿分条件での燃焼安定性の確保と、低 NOx(窒素酸化物)排出の両立で
ある。AHAT では、吸気噴霧冷却、増湿塔での加湿により、燃焼器へ供給される空気は質量割合で 15
～20 %程度の湿り空気となり、燃焼器内の局所の火炎温度が低下して NOx 低減効果が期待できるもの
の、燃焼安定性の確保が課題となる。一方、燃焼用空気が再生熱交換器で 500 ℃～600 ℃に加熱さ
れているため、火炎温度が全体的に高くなって NOx が発生しやすくなる側面もある。そこで、低 NOx と
燃焼安定性を両立させる燃焼器が必要であり、多孔同軸噴流クラスタバーナを採用した高湿分燃焼器が
開発されている [32]。 
 
(5) 水回収装置 
ガスタービンの排ガスから湿分を回収する水回収装置に関しても、熱交換器による冷却方式 [33]、充
填物 [8]やスプレイ [34]による気液接触方式などが提案されているが、過去に実用化された例は少ない。
必要な冷却水の温度条件や、排ガス側の圧力損失条件を考慮して、本システムに適した方式を検討、実
証する必要がある。さらに、システム全体の熱物質収支を評価するためには、水回収装置へ供給する冷
却水と水回収装置で回収される回収水の温度および流量の非線形な応答を解明し、計算モデルを構築
する必要がある。 
 
(6) システム全体の最適運転条件 
本システムは、増湿塔、ガスタービン、水回収装置など、複雑な応答を示す機器が組み合わせられた
システムである。図 1-8 (a)に示すように、コンバインドサイクルでは、ガスタービンの運転条件の変化は、
下流側の機器である排熱回収ボイラ、蒸気タービンに波及し、下流側機器から上流側機器への連成作
用は無い。一方、同図(b)に示す AHAT では、運転条件の変化により、ガスタービンの排ガス条件が変化
すると、エコノマイザや空気冷却器など排熱回収系熱交換器の入口条件が変化し、システムの排熱回収
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量が変化する。排熱回収量が変化すると、それを熱源とした増湿塔による加湿量が変化し、ガスタービン
の作動流体である空気の流量や温度が変化するので、ガスタービン固有の特性として、圧力比が変化す
る。圧力比の変化は、再びタービン排気温度の変化に連動するので、これらの機器の応答がシステム状
態の決定機構に密接に影響しているといえる。従って、本システムのように、複雑な応答を示す機器が組
み合わせられたシステムでは、定格運転条件や機器仕様の決定、起動停止も含めた運用計画の立案に
あたり、各機器の動作特性を連成させた熱物質収支を評価する手法の構築が必要となる。 
 
 
図 1-8 ガスタービンの運転条件の変化の波及 
 
1.3  研究の目的 
これらの課題を踏まえ、本研究では本システム固有の機器である増湿塔と水回収装置、そしてシス
テム全体を研究対象とし、研究目的は、以下とした。 
(1) 本システム固有の機器である増湿塔に関し、本システムに適した方式を検討する。システム全体
と増湿塔の動作特性を連成させた熱物質収支計算を行うことで、システム検証機の増湿塔の機
器仕様と運用条件を決定する。 
(2) 本システム固有の機器である水回収装置に関し、本システムに適した方式を検討する。水回収
装置内部の熱および物質移動現象をモデル化して、システム全体と連成させた熱物質収支計
算を行うことで、システム検証機の水回収装置の機器仕様と運用条件を決定する。 
(3) 増湿塔、ガスタービン、水回収装置など複雑な応答を示す機器が組み合わせられたシステムに
おいて、各機器の動作特性を連成させた熱物質収支計算を行い、定格運転条件や機器仕様を
決定し、起動停止も含めた運用計画を策定する。 
(4) システム検証機により、前記(1)(2)の固有機器の動作の実証と、構築したこれら機器単体モデル
の妥当性、前記(3)のシステム全体の評価手法の妥当性を検証するとともに、本システムの原理
的な成立性を確証する。 
 
1.4  本論文の構成 
本章では、火力発電システムの中でも特に効率が高く、負荷変動への追従性がよいとされている、ガス
タービン発電システムの概要と、本研究で対象とする高湿分空気利用ガスタービン(AHAT)システムの検
証機の設計・製作のための課題を検討し、研究の目的を述べた。 
第 2 章では、ガスタービンシステムの加湿装置として増湿塔を検討し、増湿塔の充填物内部の熱・物質
移動現象をモデル化する。増湿塔の出口流体条件を計算可能なモデルを構築し、AHAT システム全体
の熱物質収支を評価する。過去に実施された増湿塔の要素試験データと本モデルによる計算結果を比
ガスタービンの
運転条件の変化
エコノマイザ等の
排熱回収量が変化
増湿塔による
加湿量が変化
タービンの
流量が変化
ガスタービンの
圧力比が変化
(a) コンバインドサイクル (b) AHAT
ガスタービンの
運転条件の変化
排熱回収ボイラの
蒸気発生量が変化
蒸気タービンの
出力変化
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較し、さらにそのモデルを用いて AHAT システム検証機の増湿塔の塔径、充填物の種類、充填物高さを
検討する。さらに、システム全体の計算と連動させて、効率や周辺熱交換器の伝熱面積の観点から、検
証機の増湿塔へ供給する熱水、空気など流体供給条件を決定する。 
第 3 章では、ガスタービンシステムの水回収装置として、排ガス側の圧力損失の面で有利なスプレイ式
水回収装置を検討し、スプレイ液滴の落下運動と、液滴と排ガスの熱・物質移動現象をモデル化する。水
回収装置の出口条件を計算可能なモデルを構築し、AHAT システム全体の熱物質収支を評価する。そ
のモデルを用い、システム検証機の水回収装置のダクトサイズ、気液接触長さ、スプレイ液滴径、スプレイ
流量など基本仕様を決定する。 
第 4 章では、高湿分空気利用ガスタービンシステム全体に関して、各機器の動作特性を連成させた熱
物質収支計算を行うために、第 2 章の増湿塔、第 3 章の水回収装置以外の、ガスタービン本体、熱交換
器などの機器に関してモデル化を行う。逐次法によりシステム全体の熱物質収支計算を行うにあたり、一
次遅れ要素を利用して、計算の発散を防ぐ工夫をする。本手法を用いて、AHAT システム検証機の定格
運転条件や機器仕様を決定し、システム検証機の起動停止も含めた運用計画を策定する。さらに、大気
温度の変化によるシステム全体の応答を計算し、季節による発電端出力、発電端効率、水回収装置によ
る回収水量を予測する。これにより、年間の発電設備の運用計画、燃料や水などの運転に必要なユティリ
ティーの調達計画を立案する。 
第 5 章では、前章で検討した AHAT システム検証機を運転することにより、AHAT システムの固有機
器である、第 2 章の増湿塔、第 3 章の水回収装置の動作を実証する。出口流体の温度条件や加湿量、
水回収量の計算結果と実測値の比較により、これらの章で構築した機器の熱・物質移動モデルの妥当性
を検討する。さらに、大気条件や給水流量、発電端出力などの境界条件を入力とし、システム構成各点
の温度、圧力などの計算結果と実測値を比較し、第 4 章で構築したシステム評価手法の妥当性と、
AHAT システムの原理的な成立性を確認する。さらに、圧力比 24 で出力 100 MW のシステム等を仮定
し、増湿塔の流体条件、サイズ、水回収装置の流体条件、サイズなど、商用機の AHAT システム固有の
機器の仕様を検討する。 
第 6 章では、本研究の結論を述べる。 
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2.  増湿塔の基本仕様検討 
2.1  従来研究 
空気あるいはガスと、液体の水を直接接触させるガスの加湿操作は、従来から空気調和工学や化学工
学で行なわれてきた。身近なものとしては冷却塔での気液接触操作があり、冷却塔の設計や流体出口条
件の計算は、図的解法 [35] [36]や、数値解法 [37] [38]により、実用的な精度で予測可能となってい
る。 
しかしながら、高温高圧の空気に対して飽和まで加湿する用途は、従来は見られず、HAT サイクルの
研究が開始されてから、比較的高温高圧な空気への加湿機器の研究が見られるようになった。表 2-1 に、
ガスタービンの圧縮空気への加湿方法としてこれまで検討された方式と、研究状況、課題をまとめる。 
世界で初めて HAT サイクルのパイロットプラントを建設した Lund 大学の Rosén は、1993 年に、
EvGT と呼ばれる HAT サイクルのシステム構成とガスタービンの圧力比を変化させたシステムサーベイ 
[39]を実施した。そこでは排熱回収機器として、後置冷却器のみの場合、中間冷却器と後置冷却器を備
えた場合、中間冷却器と後置冷却器とエコノマイザを備えた場合のシステム性能の比較が行われた。増
湿塔のモデルは、図 2-1 のように操作線と飽和線の温度差であるピンチポイント温度差(∆T PP)を熱・物
質移動の代表値として計算する簡易モデルであった。運転条件が変化した場合の応答を求めることは目
的としておらず、システム性能の相互比較のためには必要十分であった。1999年、2000年には、同大学
の Lindquist らが、EvGT パイロットプラントの運転結果を公開 [25] [26]している。これらの論文では、
装置の詳細説明と、増湿塔の加湿量、散布水の出入口温度を始めプラント各部の温度・流量・圧力デー
タが示されており、後日ジェノア大の Parente [40]をはじめ、他の研究者が増湿塔評価コードを作成した
際の検証データとして参照されている。 
2002 年になると、Lindquist により、EvGT パイロットプラントの運転結果と増湿塔の詳細モデルの計
算結果との比較 [27] [28]がなされた。このモデルは、充填物内部を高さ方向に分割した一次元モデル
であり、ガス相と液膜相の間に存在する境界層温度も考慮している。同研究では、水の蒸発量を決定す
る物質伝達率を評価する際の拡散係数を 3 種類比較しており、特定の拡散係数を用いた場合に、空気
出口温度が実験結果と最も一致するとしている。しかし、同研究での計算方法は、現実には起こりえない
空気の過飽和状態を許容しており、後日、ジェノア大の Parente らは、飽和以上には空気が加湿されな
いような条件式を追加して解析し、Lund 大の試験結果と一致することを示した [41] [42]。 Parente ら
は、圧力比を変えた場合の塔径、充填物高さのサーベイや、増湿塔のコスト評価を実施している。 
一方、2003 年には、増湿塔の動作条件について、厳密な解析解の検討 [43] [44]がなされている。こ
の研究では、増湿塔へ供給する流体の条件を無次元化し、流体の出口条件の変化を解析的に求めてい
る。また、ガス相と液膜相の間に存在する境界層温度について、厳密解と近似解を比較し、大差ないこと
を示すとともに、空気が過飽和で存在することを許容する場合と許容しない場合の比較をするなど、解析
方法について深い検討がなされている。この研究では、試験結果との比較はなされていない。 
増湿塔の静特性が明らかになるにつれ、増湿塔のオフデザイン点や動特性の研究もなされている。 
ジェノア大の Cevasco [45]は、マイクロガスタービンに増湿塔を組み合わせた場合の増湿塔のオフデザ
イン点計算と動特性解析が可能なコード(TRANSAT)を開発した。このコードは、静特性に関しては、
Lund 大の実験データを用いて検証し加湿量などが 2 %以内の差で一致することを確認している。中国
科学院の Wang ら [46]は、HAT サイクルの部分負荷特性、大気温度特性を検討しているが、その中で、
増湿塔は Parente [41] [42]のモデルを基礎とした一次元モデルを構築しており、Lund 大の測定データ 
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[25] [26] [27] [28]を用いて検証している。 
さらに、増湿塔として、充填物を用いずに、スプレイ式やチューブ式の場合の検討もなされている。スウ
ェーデンの Royal Institute of Technology の Dalili [47] [48]は、充填物を用いた増湿塔と、スプレイ
式、チューブ式の比較を行った。同研究では、単管を用いたチューブ式加湿装置の要素試験を実施し、
良好な結果を得ており、特に小型のガスタービンや、圧力比が高いガスタービンを用いる場合には、チュ
ーブ式の利用を提案している。しかし、装置を大型化する場合、複数のチューブに均等な液膜を形成す
る構造、圧縮空気の分配構造に関しては、提示されていない。 
一方、スプレイ式の加湿装置は、中国の上海交通大学、中国科学院で研究されている。 Liu [49]らは、
スプレイ式加湿装置の場合の動特性を計算により検討している。Xu [29]らは、スプレイ式加湿装置の実
験を行い、計算モデルとの比較を行なったところ、水や空気の出口温度が計算モデルと 7.3 %の差で一
致した。スプレイ式は、充分な気液接触時間を採るために、空気の流速を小さくし、容器の長さを長くする
ことが必要となる。そのため、高圧の条件、大流量の条件では圧力容器の大きさと肉厚が大きくなり、経済
性を損なう可能性がある。 
このように、従来研究を見ると、充填物式の研究事例が最も多く、他の方式よりも機器の大型化の観点
で有利であると考えられる。また、充填物式では、補給水中の不純物は流下水側に残って濃縮されるた
め、高純度な補給水は不要であり、排ガスから回収した水の再利用も可能と考えられる。そこで、本研究
において AHAT システム検証機に採用する加湿装置は、充填物式の増湿塔を選定した。 
ここで、図 2-2 に、充填物式(Lindquist [27] [28])、スプレイ式(Xu [29])、チューブ式(Dalili [47] 
[48])における従来研究での、加湿装置出入口の空気及び水の温度の実験による測定結果を示す。同
図には、本論文の AHAT システム検証機の増湿塔として、充填物式を仮定して計画した運転条件も記載
してある。これらの条件では、低温の空気に、高温の水を散布し、気液接触により水を蒸発させ、蒸発潜
熱を奪われた水は冷却されて排出され、空気は、高温水と熱交換して、温度が上昇した状態で排出され
る。同図には、それぞれの条件での空気入口の露点温度も記載してあるが、排出される水の温度は、物
質移動の原理から、必ず露点温度よりも高温となる。気液接触の条件が理想的な場合は、入口空気露点
温度と出口水温の温度差はゼロに近づくが、同図に引用した実際の例では、この温度差は 20 ℃～
40 ℃の程度である。 
AHAT システムでは、圧縮機入り口で吸気に噴霧する WAC(吸気噴霧冷却)を装備しているため、同
図に示すように、増湿塔入口空気の露点温度が 60 ℃以上の高温となり、増湿塔出口水温度が従来例
よりも高温な、80 ℃以上となっている。また、従来例と異なり、約 150 ℃の高温の水が、約 100 ℃の空
気と気液接触し、空気入口温度よりも低温な約 80 ℃の水として排出されるという、温度の逆転現象が起
きている。この加湿装置の出口水は、エコノマイザや空気冷却器への給水となり、排熱を回収することに
用いられるため、システム熱効率の予測上、あるいはシステム運用計画の立案上、加湿装置の出口水温
度を予測することが大変重要である。しかしながら、従来研究では、システム全体の運転条件の変化に起
因する増湿塔のオフデザイン点での応答や、運転条件に関し検討されていない。そこで、本研究では、
システム全体と連成してオフデザイン点も含めた増湿塔の応答を予測可能なモデルを構築し、ガスタービ
ンの圧力比や排熱が変化する部分負荷運転でのシステム全体の状態や、増湿塔に供給する空気や熱
水の運用条件を検討可能とする。 
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表 2-1 圧縮空気への加湿装置の方式と研究状況、課題 
方式 充填物式 スプレイ式 チューブ式 
原理 充填物の上方から熱水を散布
し、流下しながら充填物表面に
形成される液膜と、上向きの空
気流との気液接触で熱水の一
部を蒸発させる。 
空気流に対向して液滴を噴霧
し、空気と液滴表面の気液接
触により液滴の一部を蒸発さ
せる。 
・垂直なチューブの下方から空
気を供給、上方からチューブ
内壁面に沿って熱水を供給
し、壁面に沿って流下する液
膜表面から液膜の一部を蒸発
させる。 
・チューブの外側に排ガスを接
触させることにより、エコノマイ
ザの機能をもたせることができ
る。 
模式図 
  
 
研究 
状況 
・静特性の解析(Lindquist 
[27] [28], Parente [40] [41] 
[42], Aramayo [43] [44], 
Wang [46]) 
・動特性の解析(Cevasco 
[45]) 
・600kW規模のHATサイクル
パイロットプラントでの運転試
験(Lindquist [25] [26] [27] 
[28]) 
・静特性の解析(Xu [29]) 
・動特性の解析(Liu [49]) 
・要素試験(Xu [29]) 
・静特性の解析(Dalili [47] 
[48]) 
・要素試験(Dalili [47] [48]) 
特徴 ・充填物により空気や液膜が
空間的に分配されるため、空
間的に均等な気液接触が得ら
れる。 
・充填物を高くすることにより気
液接触時間を容易に増加させ
ることができる。 
・水中の不純物は流下水に残
って濃縮されるため、高純度な
補給水は不要。 
・構造が比較的単純。 
・加湿量は噴霧量に略比例
し、制御が比較的容易。 
・圧力損失は、最も少ない。 
・容器の胴側にガスタービン排
ガスを供給することにより、エコ
ノマイザと加湿装置を兼用する
ことができる。 
・チューブの直径は50mm程
度であり、高圧力条件の場合
でも構成が容易。 
課題 ・加湿量は、充填物固有の特
性によって決まるため、加湿量
の予測、制御は複雑となる。 
・圧力損失は、スプレイ式よりも
大きい。 
・空間的に均等な気液混合、
気液接触を得ることが難しく、
実績少ない。 
・不純物が析出して下流側機
器に移行するのを防ぐため、
高純度な補給水が必要。 
・概念検討の段階であり、特に
大型化する場合に、チューブ
内に均等に液膜や空気流を形
成するヘッダ構造が示されて
いない。 
・加湿量は、形成される液膜の
蒸発特性によって決まるため、
加湿量の操作は複雑となる。 
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図 2-1  AHAT システム検証機の増湿塔の温度－比エンタルピ線図 
 
 
図 2-2 加湿装置出入り口における空気温度および水温の、従来研究(Lindquist [27] [28], Xu [29], 
Dalili [47] [48])の測定結果と、本研究の増湿塔の計画条件 
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2.2   増湿塔内の熱と物質移動の計算方法 
2.2.1  従来研究の熱・物質移動のモデル 
従来研究として、Lindquist ら [27] [28]、Parente ら [41] [42]による増湿塔の計算モデルがある。こ
れらは、図 2-3 に示すように、増湿塔の充填物表面を流下する液膜と、充填物の空間を上昇する湿り空
気との熱・物質移動を評価するモデルである。液膜内部の温度勾配を考慮し、湿り空気と液膜の間に境
界層を仮定している。流下液膜の蒸発は、この境界層の温度に対応した飽和水蒸気圧と湿り空気の水蒸
気圧の差を駆動力として生じるというモデルになっている。 
 
  
図 2-3  Lindquist ら [27] [28]による増湿塔モデル 
 
Lindquist らによると、境界層の温度 T i [℃]は、式(1)に示すように、液相の熱伝達容量係数 h La 
[kW/m3K]と気相側の熱伝達容量係数 h Ga [kW/m3K]、物質移動容量係数 kYa [kg/m3s]、境界層およ
び湿り空気の湿分質量割合 X i [-]、X a [-]、蒸発潜熱∆h v [kJ/kg]等を用い関係づけられる。湿分質量割
合 X [-]は、図 2-3 に示した絶対湿度 Y [kg/kg’]とは、 )1/( XXY −= の関係がある。式(1)は、液膜と境
界層の間の熱移動、境界層との湿り空気の間の熱移動のつり合いを示す式であり、同式の左辺は、液膜
主流から境界層への強制対流熱伝達、右辺第一項は、境界層との湿り空気の間の強制対流熱伝達、右
辺第二項は、境界層から湿り空気主流への水の蒸発に伴う熱移動を示す。この時の蒸発量は、境界層
での水蒸気分圧と、湿り空気主流の水蒸気分圧の差を駆動力として生じる一方拡散の式で表現される。 
v
i
ai
aiGiwL 1
)()( h
X
XXakTTahTTah Y ∆−
−
+−=−  (1) 
この式を変形することにより、境界層の温度 T i [℃]は、次式で求められる。 
ua [m/s]
Ya [kg/kg’]
①物質移動 (蒸発)
)( ai YYakm Y −= 流
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液
膜
圧縮空気
充
填
物
表
面
絶対湿度
流速
②蒸発に伴う熱移動
mhq ×= vL
温度
③気相対流熱伝達
)( aiGSg TTahq −×=
Tw
Ta [℃]
[kW/m3]
[kW/m3]
[kg/m3s]
Ti
Yi
④液相対流熱伝達
)( iwLSl TTahq −×= [kW/m3]
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
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この式に用いられる水-空気系の熱伝達、物質移動容量係数 h La, h Ga, kYa は、例えば、充填物がラ
シヒリングの場合は、稲積ら [35]により次の実験式が提案されている。 
2
PL
20.0
P
T50.0
w
62.0
aL 0625.0
−
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
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= D
D
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= D
D
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w
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−
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

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

= DD
D
DReReakY ρ  (5) 
但し、80 ≦ Rea ≦ 4,500、 4 ≦ Rew ≦ 500、 
   4 ≦ D T /D P ≦ 20、 10 mm ≦ D P ≦ 50 mm。 
ところで、式(2)では、境界層の温度 T i を導出するために、境界層での湿分質量割合 X i が必要となり、
湿分質量割合 X i は、境界層温度 T i に対応した飽和水蒸気圧力から決まるため、全体の熱収支が合う
境界層の温度 T i を繰り返し法により求める必要が生じる。 
また、Parente ら [41] [42] は、空気と液膜との熱伝達に対して、式(6)(7)で示される Ackermann 効
果 [50]の補正を行なっている。Ackermann 効果とは、蒸発などの物質移動現象があるときに、蒸気の
温度を蒸発面温度から気相主流温度まで変化させる顕熱移動が生じるため、物質移動が存在しない場
合と比較して見掛けの熱伝達率が変化する現象である。式(6)の h G0 [W/m2]および h G [W/m2]は、それ
ぞれ物質移動無しおよび物質移動有りの場合の気相熱伝達係数、α [-]は Ackermann 因子と呼ばれる
式(7)で定義される係数である。この式で、m [kg/m3s]は体積当たりの物質移動量、Cp v [kJ/kg/K]は気
相の定圧比熱であり、α とは、液膜表面から蒸発した水蒸気を気相の主流温度まで温度変化させる熱量
と、空気と蒸発面との対流熱伝達による熱移動量の比である。増湿塔の条件では、充填物の上部では蒸
発面温度の方が気相主流温度よりも高温であるため、式(7)の物質移動量 m [kg/m3s]が正の値の場合、
式(6)で示される h G /h G0 は、1 よりも大きい値となる。 
α
α
−−
=
eh
h
10G
G  (6)
 
0G
v
ah
mCp=α  (7) 
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2.2.2  本研究の熱・物質移動のモデル 
前記の従来研究は、増湿塔の挙動評価を主要テーマとした研究であるが、本研究では、増湿塔の他
にも多数の機器の特性を同時に評価し、システム全体の熱物質収支計算を収束させる必要がある。そこ
で本研究では、従来のモデルに対してシステム全体の計算に必要な精度と、物質伝達率などのデータの
入手性、計算速度のバランスを考慮して簡略化する方針とし、図 2-4 に示す充填物表面の熱および物
質移動モデルを検討した。Lindquist ら [27] [28]、Parente ら [41] [42]による増湿塔の従来研究から
簡略化した内容とその根拠を以下に示す。 
 
(1)  液側熱抵抗および境界層の無視 
前記式(2)で、境界層温度 T i を決めるためには、境界層での湿分質量割合 X i を知る必要がある。X i
は境界層温度 T iの飽和水蒸気圧に依存し非線形な関係にあるため、温度 T iを仮定して繰り返し計算な
どにより求める必要があり、計算の負荷が増大する。 
ガスタービンの圧力比π が 10 の AHAT システムの作動条件と、後述する 2.3 節の要素試験の増湿塔
の作動条件を想定し、式(2)で境界層温度 T i を実際に求めた場合の各変数の値を表 2-2 に示す。境界
層温度 T i を求めるためには h La, h Ga, kYa の評価が必要であり、充填物の種類としてはこれらの評価式
が存在するラシヒリングを想定した。また、増湿塔の内部で最も物質移動量が大きいのは充填物の最上
部であり、最上部の流体条件を想定している。この結果によると、式(2)の右辺の括弧内の第二項である
気相側の熱伝達容量係数と温度の積 h GaT a は、括弧内の第一項である液側の熱伝達容量係数と温度
の積 h LaTw と比較して、約 1/30～1/100 である。また、括弧内の第三項は液膜の蒸発潜熱による熱移動
に関連する項であるが、やはり第一項と比較して約 1/20～1/80 の大きさである。これにより、AHAT シス
テム検証機の増湿塔の作動条件、即ち第 2.3 節の要素試験の増湿塔の作動条件では、式(2)の右辺で
主要な項は括弧内の第一項であることが判り、残りの第二項と第三項を無視すると、同式は T i = T w と近
似することができる。その結果、境界層の温度 T i を繰り返し法などで求めることが不要となり、液相の熱伝
達容量係数 h La の計算も不要となる。 
 
  
図 2-4 本研究の増湿塔充填物表面の熱・物質移動モデル  
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表 2-2 増湿塔の作動条件での境界層温度などの試算結果 
  
 
 (2) マクロな熱伝達および物質伝達相関式の利用 
前記の従来研究 [27] [28] [41] [42]では、物質移動および熱移動熱伝達容量係数 h La, h Ga, kYa を
求めるために、充填物の等価直径、ガス流速、液膜流速、液膜の厚さ、レイノルズ数などを計算して、そ
れらを入力とする半経験式から求めている。充填物の領域を高さ方向に複数のセルに分割して繰り返し
分類 変数名 記号 単位
AHAT
(π  =10
仮定)
2.3節の
要素試験
備考
温度 T a ℃ 107 67
圧力 P MPa 1 0.5
密度 ρ a kg/m3 7.89 5.12
絶対湿度(最大部) Y a kg/kg' 0.186 0.027
湿分質量割合 X a kg/kg 0.156 0.026
レイノルズ数 Re a - 5.57E+03 2.33E+03 Re a =D PG  /µ a
乾燥空気質量流量 G kg/m2s 5.0 3.2
粘性係数 µ a Pa・s 2.25E-05 2.07E-05
熱伝導率 λ a W/mK 3.60E-02 2.92E-02
定圧比熱 C p v kJ/kgK 1.02 1.01
空気・水相互拡散係数 D a m2/s 3.97E-06 7.94E-06
温度 T w ℃ 167 88
レイノルズ数 Re w - 7.71E+02 1.73E+02 Re w =D PL  /µ w
質量流量 L kg/m2s 5.0 3.8
粘性係数 µ w Pa・s 1.62E-04 3.27E-04
熱伝導率 λ w W/mK 6.80E-01 6.71E-01
蒸発潜熱 ∆ h v kJ/kg 2200 2200
塔径 D T m 1.4 0.26
充填物種類 - - ラシヒリング ラシヒリング 金属製
充填物代表長さ D P m 0.025 0.015
充填物の気液有効面積 a m2/m3 206 420
液相熱伝達容量係数 h La W/m3K 8.87E+05 5.30E+05
気相熱伝達容量係数 h Ga W/m3K 1.15E+04 2.41E+04
気相物質移動容量係数 k Y a kg/m3s 5.36E+00 2.02E+01
液膜表面(境界層)温度 T i ℃ 158.2 86.1 熱収支が合う温度を繰り返し法で求める
液膜表面温度の
飽和水蒸気圧
P i MPa 0.591 0.060
液膜表面の湿分質量割合 X i - 0.473 0.038
括弧内第一項 h LaT w W/m3 1.48E+08 4.67E+07
括弧内第二項 h GaT a W/m3 1.23E+06 1.62E+06
括弧内第三項
k Y a (X i-X a )
/(1-X i )
・∆ h v
W/m3 7.07E+06 5.73E+05
蒸発量 m kg/m3s 3.2 0.26
m  =k Y a  (X i-X a )
      /(1-X i )
気相熱伝達係数 h G0 W/m2K 55.9 57.4 h G0 =h Ga /a
Ackermann因子 α - 0.285 0.011 α  =mC p v /(ah G0 )
式(6) Ackermann因子補正結果 h G /h G0 - 1.149 1.005 h G /h G0 =α  /(1-e-α )
式(7)
空気側
条件
流下水側
条件
充填塔
仕様
熱・物質
移動係数の
計算結果
境界層
条件の
導出
式(2)右辺
 19 
計算するため、これらの入力値を計算するための負荷が大きい。 
一方、現在市販されている充填物には、塔の単位断面積あたりのガス流量と液流量を入力すれば、液
膜の速度や液膜の厚さなど、内部の詳細な状態を考慮しなくとも、熱伝達、物質伝達係数を評価可能な
相関式あるいは特性曲線が提示されているものがある。そのような特性曲線を利用することにより、液膜
の厚さやレイノルズ数などのミクロな情報を意識することなく、物質移動量、交換熱量を、より簡便に計算
可能である。 
本研究で選定した充填物は、充填物メーカーからガス側と液側の総括物質移動係数が開示されてい
る。本研究の増湿塔の用途では、前記したように、気相側の熱伝達容量係数 h Ga は、液側の熱伝達容
量係数 h La と比較して約 1/30～1/100 と小さい。即ち、ガス側支配の系であるため、総括物質移動係数
から物質伝達と熱伝達のアナロジーにより総括熱伝達容量係数を導出し、気相側の熱伝達容量係数は
総括熱伝達容量係数と等しいと近似することにより、物質移動量、交換熱量を、簡便に計算可能となる。 
 
(3) Ackermann 効果の補正の非適用 
AHAT システム検証機の増湿塔の作動条件、第 2.3 節の要素試験の増湿塔の作動条件で、Parente
ら [41] [42]が実施した Ackermann 効果の補正係数を計算した結果を、前記表 2-2 に併記する。同表
によると、式(7)の Ackermann 因子α は、0.285 および 0.011、補正係数にあたる式(6)の h G /h G0 =α / 
(1－e－α)の値は 1.149 および 1.005 となり、液膜表面からの蒸発が無い場合と比較して、熱伝達係数が
若干向上する結果となった。これらの効果は、充填物の高さを計画する観点からは、若干の余裕を持つ
側であり、本研究では Ackermann 効果の補正は実施しないこととした。 
 
2.2.3  支配方程式と離散化 
前項の(1)～(3)を適用した増湿塔のモデルにより計算するため、図 2-5に示す一次元の離散化を行っ
た。増湿塔の充填物内を上昇する湿り空気と、流下する液膜の流路を仮定し、これら流路は高さ方向に
複数のセルに分割し、同じ高さの空気と液膜のセル間の、熱移動と物質移動を評価する一次元モデルで
ある。同図に示すように、湿り空気および液膜の温度、湿度、比エンタルピ、流量など全ての変数は、上
下のセル端面で定義した。セル中心で温度などを定義した方が、物質伝達などを計算する式が簡単にな
るが、下流側のセルに伝達する保存量は流量と比エンタルピの積であり、同一の点でこれらを定義した方
が、厳密な計算が可能となるためである。また、一次元体系での定常計算であり、乾燥空気の質量流量
は全セルで一定であることから、流れ方向の圧力変化は無視し、全セルで同一の圧力とした。後節で評
価するが、AHAT システム検証機の場合、充填物の圧力損失は 0.26 kPa/m 程度と小さく、密度や蒸気
飽和温度などを計算するためには全セルで一定と近似しても結果に影響は少ない。このモデル化した増
湿塔充填物内部での物質移動、熱移動の定常解を求める方法として、各変数に初期値を与えて非定常
の微分方程式を差分式にして解き、各変数の解が一定値に収束するまで計算する逐次法を用いた。 
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図 2-5 本研究の増湿塔の離散化モデルと支配方程式 
 
以下(a)～(f)に、本研究でモデル化した非定常微分方程式と、対応する差分式を示す。 
 
(a) 湿り空気中の湿分の質量保存 
増湿塔充填物の着目セルの単位体積あたりの湿分の収支は、液膜表面からの蒸発量を m [kg/m3s]と
すると、次式で示される。この式で、ρ a  [kg/m3]とは、乾燥空気の密度であり、Y [kg/kg’]とは、絶対湿度、
u a [m/s]は乾燥空気の速度であり、x 座標の向きは空気流れに合わせ上向きを正とした。 
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これを変形すると、 
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ここで、連続の式より、 
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これを代入すると 
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さらに、増湿塔内の乾燥空気流量を G D [kg/s]、増湿塔の空塔断面積を S [m2]とすると、塔に垂直な全て
の断面でρ au a = G D/S となるので、 
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これを差分式とすると、空気流れの x 座標の向きは上向きが正なので 
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Δ
ρ  (13)  
ある時刻の絶対湿度から、次のタイムステップの絶対湿度を求める差分式は、以下となる。 
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(14)  
 
(b) 湿り空気のエンタルピ保存 
湿り空気のエンタルピ保存は、強制対流による熱移動量 q S [kW/m3]と物質移動による熱移動量 q L 
[kW/m3]を用い、次式で表わせる。なお、h a [kJ/kg]は、乾燥空気質量基準の湿り空気の比エンタルピ
である。 
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これも同様に、連続の式を代入して、次式に変形できる。 
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さらに、ρ au a は一定値(ρ au a = G D/S )となるので、 
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ある時刻の湿り空気の比エンタルピから、次のタイムステップの比エンタルピを求める差分式は、以下とな
る。 
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(c) 液膜の質量保存 
増湿塔の内部では、不規則な形状の充填物の表面を、液膜が不規則な方向に蛇行しながら流下する
ため、局所的には、液膜の厚さや流速、流れの向きが絶えず変化している。それを詳細に追跡することは
難しいので、増湿塔の全ての水平断面において、液膜全体が鉛直下向きに定数 u w [m/s]の平均速度で
流下していると考える。液膜表面からの蒸発などによる高さ方向の液膜流量の変化は、仮想的な液膜密
度を示す変数ρ w [kg/m3]で表現することとし、ρ w u w = L D /S [kg/m2s]と定義する。ここで L D [kg/s]は、
増湿塔内の着目する水平断面の液膜質量流量を示す変数であり、S [m2]は増湿塔の空塔断面積であ
る。 
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液膜の質量保存式は、単位空塔体積あたりの液膜表面からの蒸発量を m [kg/m3s]とすると、次式で
表現できる。 
( ) m
x
u
t
−=
∂
∂
+
∂
∂ www ρρ  (19)  
前記のρ w u w = L D /S [kg/m2s]の関係を用い、u w [m/s]は定数であるので、次式に変形できる。 
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これを差分式とし、次式を得る。 
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ある時刻の液膜質量流量から、次のタイムステップの液膜質量流量を求める差分式は、以下となる。 
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(23)  
ここで、定数 u w [m/s]は正確な値は判らないので、計算の過程では暫定値を入力して計算することとす
る。求めるのは定常解であるので、計算結果に影響は無い。 
 
(d) 液膜側エンタルピ保存 
液膜側エンタルピ保存式は、液膜の質量保存式と同様に、以下で表わせる。 
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液膜の質量保存式を代入して、次式に変形できる。 
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ρ w u w = L D /S であるので、 
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差分化して、 
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ある時刻の液膜の比エンタルピから、次のタイムステップの比エンタルピを求める差分式は、以下となる。 
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(e) 物質移動の関係式 
液膜表面からの蒸発量 m [kg/m3s]は、気相物質移動係数 kY [kg/m2s]と、単位容積あたりの気液有効
界面積 a [m2/m3]を用いて、次式で示される。これらの積である気相物質移動容量係数 kYa [kg/m3s]は、
充填物固有の特性であり、充填物メーカーの資料をもとに、後述する推算方法により推定した。 
)( ,a,w iiYi YYakm −=  (30)  
 
(f) 熱移動の関係式 
液膜表面からの強制対流熱伝達による熱移動量q S [kW/m3]および物質移動による熱移動量q L 
[kW/m3]は、それぞれ以下で表される。 
)( ,a,wGS ii TTahq −×=  (31)  
imhq ×= vL  (32)  
ここで、気相熱伝達容量係数 h Ga [kW/m3K]は、Chilton-Colburn のアナロジーにより、次式の Lewis
の関係を用いて kYa から求めた。 
HG / Ckh Y ≈  (33)  
 
これらの差分式は、FORTRAN 言語にてコーディングし、増湿塔単体の条件で計算可能とするととも
に、後述の AHAT システムのヒートマスバランス計算ツールからもサブルーチンとして利用可能とした。な
お、計算セルの分割数は、いくつかの分割数による計算結果の比較から、分割数の大きさの影響が充分
に小さくなる条件として、40 分割を選定した。 
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2.3  要素試験結果との比較 
前節でモデル化した方法で AHAT システム検証機の増湿塔を設計する前に、過去に日立製作所で
実施された増湿塔の要素試験 [51]のデータと比較し、検証した。 
 
2.3.1  試験装置、方法 
増湿塔の要素試験装置の概略系統図を図 2-6 に、要素試験装置の増湿塔の仕様を表 2-3 に示す。
空気圧縮機より送出される圧縮空気は、電気ヒーターで温度を調整して増湿塔の充填物の下部空間へ
供給される。充填物への散布水は、増湿塔下部空間に貯蔵された水をポンプで加圧し、電気ヒーターで
温度を調整し、充填物へ散布してから、再び増湿塔下部空間で捕集して貯蔵する構成となっている。 
増湿塔の充填物は、一般的なラシヒリングが用いられている。充填物の高さが高い場合、途中の段で
空気および水の温度や空気湿度などの状態量が変化してしまい、入口境界条件を変化させた影響が測
定できないことが想定される。そこで、大部分の試験では、充填物の充填高さを 200 mm として測定され、
一部の試験のみ充填物高さを 1000 mm として測定されている。 
次に、この試験装置における試験条件を表 2-4 に示す。空気流量および散布水の流量は、次節でシ
ステム検証機の増湿塔の塔径を検討する際に説明するフラッディング流速から決定し、効率よく空気と散
布水が気液接触する範囲で選定した。基準ケースにおける空気側の Re 数は約 2,700、水側の Re 数は
約 190、充填物の代表長さに対する塔径の比 D T /D P は約 16 であり、稲積ら [35]により提案された実験
式の適用条件範囲である。空気および散布水の温度、増湿塔圧力は、試験設備の制約から、AHAT シ
ステムの動作条件よりも低温、低圧となっているが、圧縮空気へ熱水を散布した場合の物質伝達および
熱伝達の傾向の把握、前節で検討した増湿塔の特性モデルと計算手法の妥当性を検証する目的には
適用できると考える。 
 
 
図 2-6 増湿塔の要素試験装置の概要 (単位： mm) 
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表 2-3 要素試験装置の増湿塔の仕様 
項目 条件 備考 
増湿塔容器 内径 260 mm×高さ 3300 mm ステンレス製円筒容器 
充填物 ラシヒリング(RR) 呼び径 15 mm 材質：SUS304 
充填物高さ 
200 mm(全ケース)、 
1000 mm(水温変化試験のみ) 
空気および散布水の入口境界条件の
影響を明確にするため、充填高さを低
くして計測 
液分散器 樋(とい)型  
ガス分散器 多孔管型  
 
表 2-4 増湿塔の要素試験の基準条件と変化範囲 
項目 基準条件 変化範囲 備考 
散布水流量(入口) [kg/s] 0.2 0.08～0.29 Re w = 190 
散布水温度(入口) [℃] 88 65～96  
空気流量(入口) [kg/s] 0.17 0.07～0.18 Re a = 2,700 
空気温度(入口) [℃] 55 -  
増湿塔圧力 [MPa] 0.50 0.32～0.70  
 
2.3.2  熱・物質移動係数 
前節で示した、稲積ら [35]による以下の、水-空気系の気相物質移動容量係数の実験式を用いる。 
2
PGa
8.0
T
P15.0
w
9.0
a628.0
−






= DD
D
DReReakY ρ  (34)  
但し、80 ≦ Re a ≦ 4,500、 4 ≦ Re w ≦ 500、 
      4 ≦ D T / D P ≦ 20、 10 mm ≦ D P ≦ 50 mm。 
 
この式は、空気が蒸発潜熱を奪って水を冷却する試験で導出されたものであり、AHAT システムおよ
び要素試験の増湿塔の動作条件とは圧力や温度条件が異なると考えられるが、要素試験の条件のレイノ
ルズ数や塔径などの範囲が、上式の適用範囲に入っているため、上式により前節でモデル化した増湿塔
計算手法が検証可能であると考える。 
 
2.3.3  基準条件の計算結果 
前項に記載した空気および散布水の基準条件で計算した場合の、増湿塔の充填物の高さ方向の温
度、絶対湿度、物質移動、相対湿度、対流による熱移動、蒸発による熱移動の分布を図 2-7 に示す。同
図によると、空気の絶対湿度と、液膜表面の絶対湿度の差が物質移動(蒸発)の駆動力となっており、蒸
発量と、蒸発による熱移動量は、充填物の上部で多くなっている。一方、対流による熱移動は空気の温
度と液膜の温度差を駆動力として生じており、これも充填物の上部で多くなっている。ただし、対流による
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熱移動量は、蒸発による熱移動量の約 1/10 であり、全体の熱交換は温度差よりも湿度差が支配してい
る。 
次に、基準条件に対する、空気および水の出口の温度、増湿塔全体での加湿量、交換熱量の計算結
果を表 2-5 に示す。次項で、流体入口条件を変化させた試験結果に対して、これらの計算値がどうなる
か比較する。 
 
 
図 2-7 基準条件で計算した場合の、温度、湿度、物質移動、熱移動の充填物高さ方向分布 
 
表 2-5 増湿塔の要素試験の基準条件における計算結果まとめ 
項目 計算結果 備考 
空気温度(出口) [℃] 73.5 温度上昇： 18.5 ℃ 
散布水温度(出口) [℃] 65.9 温度低下： 22.1 ℃ 
加湿量 [g/s] 6.8 体積あたり： 0.643 kg/m3s 
交換熱量 [kW] 21.1 体積あたり： 1.99 MW/m3 
 
2.3.4  試験結果との比較 
図 2-8 に、充填物高さ 200 mm の試験ケースに関して、基準条件に対して散布水流量を変化させた
場合(ケース 1)の出口空気温度、出口水温度、加湿量、交換熱量の計算結果を、実験結果と比較して示
す。 
同様に、基準条件に対して、散布水温度(ケース 2)、空気流量(ケース 3)、塔内圧力(ケース 4)を変化さ
せた場合の計算結果を、実験結果と比較して図 2-9～図 2-11 に示す。 
まず、散布水流量に関しては、図 2-8 に示すように、散布水量が多いほど系内へ入熱量が増加するた
め、出口空気温度、出口水温度、加湿量、交換熱量の全てが増加している。実験と計算は、実験の方が
やや大きな値を示すものもあるが、部分的には小さな値を示すものもあり、全体としてはほぼ一致する傾
向を示した。また、散水量の増加に対して、加湿量、交換熱量などの増加は、直線ではなく、増加の割合
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が緩やかになっている。この特性が評価できれば、実際のプラントを運転して、ガスタービンの圧力比や
排熱が変化する部分負荷状態での応答が評価でき、プラントの運用方法が検討可能となる。 
次に、散布水温度に関しては、図 2-9 に示すように、散布水温度が高いほど系内へ入熱量が増加す
るため、出口空気温度、出口水温度、加湿量、交換熱量の全てが増加している。実験と計算は、実験の
方がやや大きな値を示すものもあるが、部分的には小さな値を示すものもあり、全体としてはほぼ一致す
る傾向を示した。 
次に、空気流量に関しては、増湿塔を熱交換器とみなすと、空気流量を増加させることは、加熱される
側の流体を増加させることに対応する。従って、図 2-10 に見られるように、空気流量を増加させると、出
口空気温度および出口水温度は低下し、加湿量、交換熱量は増加する。これらのケースも、実験と計算
は、全体としてはほぼ一致する傾向を示した。 
最後に、塔内圧力に関しては、塔内圧力を増加させた場合、主流空気の絶対湿度 Y a は水蒸気と空気
の混合比率で決まるため変化せず、液膜表面の水蒸気分圧も液膜の飽和温度で決まるため変化しない
が、液膜表面の乾燥空気の分圧は高くなる。その結果、液膜表面の絶対湿度 Y wは低下することから、物
質移動の駆動力となる絶対湿度の差(Y w－Y a )が低下し、加湿量と交換熱量が低下する。さらに、加湿
量の低下により液膜から奪われる蒸発潜熱が小さくなるため、充填物表面の液膜温度および図 2-11 に
示す出口水温度は高くなる。一方、充填物表面の液膜温度が上昇するため、液膜から空気への顕熱移
動量が増加し、出口空気温度も高くなる。これらのケースも、実験と計算は、全体としてはほぼ一致する傾
向を示した。 
さらに、表 2-6 に、これらのケースでの加湿量および交換熱量の、計算値の実験値に対する割合
(C/E)を示す。この表によると、全ての比較において、計算値が実験値を過小評価する結果となり、計算
値の実験値に対する割合(C/E)は、加湿量、交換熱量とも、C/E = 0.95±0.03 であった。 
一方、充填物高さ 1000 mm のケース(ケース 5)について、散布水温度を変化させた場合の実験と計
算の比較を図 2-12 および前記表 2-6 に示す。本ケースでは、加湿量と交換熱量の計算値が実験値を
それぞれ 18 %および 19 %過大評価する結果となった。加湿量などの実験結果が計算よりも小さくなった
原因としては、本ケースでは充填物高さ 1000 mm が塔の内径(260 mm)と比較して高いため、散布水が
充填物と接触しながら流下する過程で、容器の内壁面に到達し、充填物をバイパスする偏流現象が考え
られる。 
本研究では、計算の簡略化のため、液側熱抵抗および境界層を無視している。こられの側面からは、
加湿量、交換熱量とも、計算値が実験値を過大評価すると考えられる。充填物高さ 1000 mm のケースで
は計算値が実験値を過大評価しているが、稲積ら [35]による気相物質移動容量係数の実験式は、充填
物高さは 200 mm よりも 1000 mm に近い条件で整理された可能性がある。 
これらの比較から、本研究で検討した増湿塔の特性モデルおよび計算手法は、入口境界条件の変化
に対して出口温度条件や加湿量、交換熱量を 5～20 %程度の精度で予測でき、プラントの部分負荷運
転時も含めた増湿塔の応答を予測するに充分な精度を有していると考える。また、前記表 2-2 の試算で
は、AHAT システムの運転条件の方が、本節の要素試験と比較して、液膜熱抵抗の影響が小さいことを
示しており、物質伝達係数の評価に関して AHAT システムの条件の方が精度よく予測できると考える。本
研究の第 5 章で、実際のガスタービンに増湿塔を組み合わせた、より規模の大きい試験により、これらの
モデルの有効性を検証することとする。 
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図 2-8 散布水流量を変化させた場合(ケース 1)の実験と計算の比較(充填物高さ 200 mm) 
 
  
図 2-9 散布水温度を変化させた場合(ケース 2)の実験と計算の比較(充填物高さ 200 mm) 
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図 2-10 空気流量を変化させた場合(ケース 3)の実験と計算の比較(充填物高さ 200 mm) 
 
  
図 2-11 塔内圧力を変化させた場合(ケース 4)の実験と計算の比較(充填物高さ 200 mm) 
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表 2-6 加湿量と交換熱量の計算結果の、実験結果に対する比(C/E) 
試験 
ケース 
試験および計算条件 
計算結果/実験結果 の比(C/E) 
加湿量 交換熱量 
充填 
高さ 
変化項目 変化範囲 
計算/ 
実験 
標準 
偏差 
計算/ 
実験 
標準 
偏差 
ケース 1 
0.2 m 
散布水流量 
(入口) [kg/s] 
0.08～ 
0.29 
0.97 0.04 0.97 0.05 
ケース 2 
散布水温度 
(入口) [℃] 
65～ 
96 
0.93 0.02 0.94 0.01 
ケース 3 
空気流量 
(入口) [kg/s] 
0.07～ 
0.18 
0.96 0.02 0.96 0.01 
ケース 4 
増湿塔圧力 
[MPa] 
0.32～ 
0.70 
0.95 0.04 0.94 0.04 
ケース 
1-4 平均 
- - 0.95 0.03 0.95 0.03 
ケース 5 1 m 
散布水温度 
(入口) [℃] 
63～ 
83 
1.18 0.06 1.19 0.05 
 
  
図 2-12 充填物高さ 1000 mm で、散布水温度を変化させた場合(ケース 5)の実験と計算の比較 
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2.4  システム検証機向け増湿塔の基本仕様検討 
2.4.1  システム検証機の想定仕様 
システム検証機向けの増湿塔の仕様を検討するにあたり、表 2-7 に示した仕様のシステム条件を想定
した。この検討では、増湿塔の周りの流体条件を検討することを目的としており、水回収装置や排ガス再
加熱器を省略した簡易なシステム構成となっている。また、各機器を詳細検討する前段階の値であり、各
機器の仕様は、システム検証機の最終仕様とは異なっている。 
 
表 2-7 増湿塔の仕様検討に用いた AHAT システムの機器仕様 
項目 仕様/基準条件 変化範囲 
ガスタービン本体
 
圧縮機 
吸気噴霧冷却(WAC)蒸発量 
(対吸気質量流量) % 1.0 
 
形式、断熱効率  遠心 2 段、83 %  
圧力比 - 8  
吸気流量 kg/s 10  
タービン 
形式、断熱効率 - 軸流 2 段、87 %  
冷却・ｼｰﾙ･ﾘｰｸ空気量 
(対吸気質量流量) % 7.5 
 
燃焼器 
方式、燃焼効率 - 単缶式、99.99 %  
燃焼ガス温度 ℃ 1160  
圧力損失 % 4.0  
プラント機器
 
空気冷却器 
空気出口温度 ℃ 105 85～185 
水出口温度 ℃ 160 130～160 
増湿塔 
充填物形式 - RSR#2  
塔径 m 1.4  
充填物高さ m 1.0 0.6～2.0 
再生熱交換器 
温度効率(空気側) % 92  
圧力損失(空気/排ガス) % 3.0 / 3.0  
エコノマイザ 
排ガス出口温度 ℃ 110  
水出口温度 ℃ 160 130～160 
水回収装置  - なし  
排ガス再加熱器  - なし  
 
2.4.2  充填物の形式と塔径の検討 
化学プラントで用いられる充填塔の設計では、まず水力学的計算から必要な塔径を決定し、次に物質
移動の観点から必要な充填物高さを求める手順がとられる。塔径の決定には、充填物の種類毎に求めら
れた、フラッディング特性カーブを用いる。フラッディングとは、塔の下方から上向きに供給するガスの流
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速を増加した場合に、塔の上方から滴下した液膜が上向きに逆流する現象であり、通常はガス流速がフ
ラッディング流速の 50～60 %程度となるように塔径を設計する。図 2-13 に、西独のラシヒ社で開発され
た高性能充填物であるラシヒスーパーリング#2 の外観とフラッディング特性カーブを示す。同図によると、
対数グラフ上でフラッディング特性がほぼ直線となっており、対数関数でフィッティングすると、式(35)が得
られる。ただし、図中の G [kg/m2h]や L [m3/m2h]の単位は、原著の単位をそのまま用いてある。また、ガ
ス側の密度を、標準状態の空気を基準とするため、式(36)で定義される修正係数φ を用いた。同様に、別
のサイズのラシヒスーパーリングについてもフィッティングし、表 2-8 のような係数を得た。 
0.0007 < L φ / G < 0.09 に対して  
33 1047.5ln10523 ×−




×−=  
G
L.G φφ  (35)  
2.1
Gρφ =  (36)  
 
 
図 2-13 ラシヒスーパーリング#2(RSR#2)の外観(左)とフラッディング特性カーブ(右)  出典 [52] 
 
表 2-8 ラシヒスーパーリングのフラッディング流量を与える式の係数 
型番 右辺第一項の係数 右辺第二項の係数 
RSR#0.5 -2.40×103 -4.39×103 
RSR#1 -3.01×103 -4.98×103 
RSR#2 -3.52×103 -5.47×103 
RSR#3 -4.22×103 -7.27×103 
 
一方、古典的なラシヒリングのフラッディング特性については、式(37)で示される Sawistowski [53]の
式がある。この式で、充填物因子 F P は、表 2-9 に示される値である。この式でも、G S [kg/m2s]および L S 
[kg/m2s]の単位は、原著の単位を用いており、式(35)の G および L とは単位が異なる。 
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これらの式により、各種充填物のフラッディング流量と、3 MW 級 AHAT システムの増湿塔に必要な塔
径を計算した結果を図 2-14 に示す。横軸は塔径であり、縦軸は、空塔質量流量と、各充填物の場合の
フラッディング流量を示す。空塔質量流量が、各充填物のフラッディング流量の 60 %となる塔径の位置に
下向きの矢印を示した。 
 
表 2-9 金属製ラシヒリングの充填物因子 
呼び径 充填物因子 F P [1/m] 
16 mm 558 
25 mm 377 
 
 
図 2-14 各種充填物のフラッディング流量と、3 MW 級 AHAT システムの増湿塔に必要な塔径 
 
この図によると、従来の呼び径 25 mm のラシヒリング(RR25)だと 2 m の塔径が必要であるが、最近の
充填物であるラシヒスーパーリング(RSR#2)の場合、1.3 m の塔径で良いことが判る。塔径が小さいことは、
容積が小さくなるだけでなく、圧力容器の肉厚も小さくでき、省スペース、低コスト化が期待できる。 
一方、充填物を選定するためには、塔径だけではなく、必要な充填高さも考慮する必要がある。それを
評価するためには、充填物の物質伝達率と熱伝達率を評価する必要があり、これらは充填物の種類、操
作系、ガスや液の流量、温度、圧力などの条件によって変化する。これらの特性データは、個々のプラン
トの操作系と同じ流体の条件では提供されていない。そこで、通常は標準状態におけるアンモニア-空気-
水系の吸収特性データを参照して、個々の条件に換算する。本研究では、充填物メーカーから提供され
た充填物性能計算ソフト WINSORP ver.4.02 [54]により、アンモニア-空気-水系での物質移動係数を求
め、空気-水系の値に換算することとした。WINSORP は、ラシヒ社によって開発された計算プログラムで、
この分野で最先端の Billet-Schultes 式 [55]を搭載しており、吸収塔、放散塔、蒸留塔の設計が可能で
ある。この式の妥当性は、同社の実験データと、世界中の大学、企業による約 3500 の実験データによっ
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て検証されている。WINSORP による、充填物として RSR#2 を用いた場合の、アンモニア-空気-水系の
H G (気相移動単位高さ)の計算値を図 2-15 に示す。ここで示されている H G (気相移動単位高さ)は、式
(38)により、気相物質移動容量係数 kYa [kg/m3s]と関連付けられ、前節で説明した物質移動の数値計
算に用いることが出来る。 
ak
GH
Y
S
G =  (38)  
図 2-15 のアンモニア－空気－水系の H G データは、両対数グラフ上で直線関係が見られるため、ガ
ス流量と液膜流量に関して累乗となる関数でフィッティングした。係数は、RSR#2 の場合、次式で示され
る。同様に、別のサイズのラシヒスーパーリングについてもフィッティングし、表 2-10 のような係数を得た。 
3,000 < G /φ < 10,000、 10 < L < 40 に対し、 
44.0
24.0
1
G 1007.1
−−






×= LGH
φ
  (39)  
 
 
図 2-15 WINSORP [54]による充填物 RSR#2 の H G (気相移動単位高さ)の計算結果  
 
表 2-10 ラシヒスーパーリングの H G を与える式の係数 
型番 右辺第一項の係数 G／φ のべき係数 L のべき係数 
RSR#0.5 5.94×10-2 0.23 -0.40 
RSR#1 1.19×10-1 0.21 -0.47 
RSR#2 1.07×10-1 0.24 -0.44 
RSR#3 1.30×10-1 0.25 -0.42 
 
空気－水系では、アンモニアの吸収系と異なり、液相側の移動抵抗が存在しないため、次式の拡散係
数の補正により、高温高圧の空気－水系の H OG (気相総括移動単位高さ)に変換できる。 
NH3,G
5.0
wat
NH3
wat,OG HD
DH 





=  (40)  
L =10 m3/m2h
L =20 m3/m2h
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これらの拡散係数は、標準状態の値から次式により換算して求めた。 
P
P
T
TDD
075.1
0
0
GG 




=  (41)  
この換算によると、標準状態のアンモニア－空気－水系の H OG は、最大でも 0.4 m 程度であるが、増
湿塔の高温高圧体系では、前式右辺の圧力の項が効き、拡散係数が小さくなり、式(40)の分数の分母が
小さくなることから、0.5～1.0 m の範囲の値となった。 
これと、前節で示した従来のラシヒリングの kYa (気相物質移動容量係数)式を用い、各種充填物につ
いて、図 2-14 で求めた塔径を選択した場合の、塔径と kYa (気相物質移動容量係数)、および塔径と
H OG (気相総括移動単位高さ)の相関を図 2-16 および図 2-17 に示す。図 2-16 によると、従来のラシヒ
リング(RR25、RR16)では、より新しい世代の充填物と比較して kYa が小さいことが判る。原因は、充填物
の形状に起因する物質移動性能が新開発のものよりも劣ることと、フラッディング流量が小さいため、塔径
が大きく、単位断面積あたりのガス流量が小さいためである。システムに必要な物質移動量を得るための
充填塔の必要充填物高さは、H OG とともに増減する。図 2-17 によると、各種充填物の H OG は 0.5～1.0 
m の範囲にあり、約 2 倍の差があることが判る。H OG が最も小さく、塔高を最も低くできるのは、RSR#05
を用いた場合であるが、塔径は 1.6 m 必要になる。また、従来のラシヒリングより H OG が 20 %以上小さく、
かつ塔径を 1.3 m まで小さくできるのは、RSR#2 である。 
この塔径と気相総括移動単位高さの比較より、システム検証機の増湿塔については、従来のラシヒリン
グと比較して、機器コストに影響する塔径を大幅に小さくでき、さらに充填物高さも 20 %程度低くできる充
填物 RSR#2 を選定することとした。以下、システム検証機の充填物の高さや増湿塔への流体の供給条
件を検討するが、表 2-11 に示すように、塔径は、前記の 1.3 m に対し、マージンを追加して 1.4 m とし
て検討を進めることとした。 
 
 
図 2-16 各充填物の塔径と kYa 
(気相物質移動容量係数)の相関 
図 2-17 各充填物の塔径と H OG 
(気相総括移動単位高さ)の相関 
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表 2-11 システム検証機の増湿塔の充填物と塔径の検討結果 
項目 基本仕様 
塔径 1.4 m 
充填物形式 RSR#2 
 
2.4.3  散布水温の検討 
増湿塔の挙動を特徴付ける物質移動現象は、液膜表面の絶対湿度に大きく影響されるため、供給す
る水温は重要な因子である。また、エコノマイザや空気冷却器で得た熱量によって散布水を加熱している
ため、散布水の温度と増湿塔への供給水流量は、システム計算によって相互に連動させて考慮する必要
がある。 
散布水温を検討する際の上限値として、塔内での熱水の突沸を避けるため、塔内圧に対する水蒸気
の飽和温度よりいくらか低温な 160 ℃ (≒ 飽和温度－10 ℃)を想定した。散布水温の下限値としては、
影響を調べる目的で、130 ℃ (≒ 飽和温度－40 ℃)を想定し、増湿塔出入口流体の状態量、周辺機
器の仕様に与える影響を検討した。 
図 2-18 に、散布水温度が 160 ℃の場合と 130 ℃の場合の増湿塔の操作線を比較して示す。なお、
空気入口温度、充填物高さは、表 2-7 に示したベースケースの値(空気入口温度=105 ℃、充填高さ=1 
m)を想定した。 
 
  
図 2-18 増湿塔への散布水温 T w の違いによる操作線の変化 
 
同図によると、空気出口の温度、比エンタルピがほぼ同等となっており、湿度が同等となることから、空
気への加湿機能は、ほぼ同等である。次に図 2-19 に、水温を変化させた場合の増湿塔での加湿量と、
相対湿度、図 2-20 に発電端効率と発電端出力の関係を示す。図によると、水温を変化させても加湿量
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はほぼ一定であり、高温水では増湿塔出口空気温度が低下するため、塔出口での相対湿度は上昇して
おり、水温が 160 ℃の場合には飽和に達している。加湿量が同一であるため、システムからの排熱回収
量が同一となり、発電端効率は約 43.1 %、発電端出力は 3570 kW と、水温によらずほぼ一定である。 
一方、充填物からの流下水温は、高温水を散布した場合のほうが 7 ℃低温となっている。この理由は、
空気側と流下水側の熱量変化の釣り合いは式(42)で表され、操作線の傾きは式(43)の L SCp w /G S に対
応するので、高温で低流量の温水を供給した方が、操作線が緩やかな傾斜となるためである。 
wwSaS TCLhG p ΔΔ =  (42)  
S
wS
w
a
G
CL
T
h p==
Δ
Δ
傾き  (43)  
次に、周辺機器の仕様差を検討するため、水温を変化させた場合のエコノマイザと空気冷却器の端末
温度差と、必要な KA 値の計算結果を図 2-21 および図 2-22 に示す。KA 値は、式(44)で定義され、必
要な交換熱量を、式(45)で示される対数平均端末温度差で除したものであり、熱交換器の大きさの目安
となる。 
lmT
QKA
∆
=  (44)  
)ln( LH
LH
lm TT
TTT
∆∆
∆−∆
=∆  (45)  
これらの図によると、高温水を供給する場合、熱交換器の高温端温度差∆T H (空気入口と温水出口の
温度差)は小さくなるが、増湿塔出口水温が低下するため、熱交換器の低温端温度差∆T L (温水入口と
空気出口の温度差)は大きくなる。その結果、エコノマイザの KA 値は、高温水を供給する場合に若干大
きくなったが、空気冷却器の KA 値は、ほぼ不変であった。これらの効果を総合的に考慮するため、充填
物の体積と、排熱回収する熱交換器(エコノマイザ、空気冷却器、再生熱交換器)の体積の合計を、表 
2-12 に示す KA 値と熱交換器の体積との関係を用いて比較した。同表には、増湿塔の充填物の体積の
計算式も併記してある。同表に示した係数により、これらの体積の合計を計算し、散布水温と、熱交換器
類の合計体積を相対比較したものを図 2-23 に示す。同図によると、散布水温が高温であるほど、エコノ
マイザの体積が若干増加するものの、熱交換器類の合計体積としては、大差ないといえる。 
一方、システムから回収できる排熱量が決まっている状態で、散布水温を高温とした場合には、散布水
の流量が減少することから、循環水ポンプの必要動力が低下することが期待できる。図 2-24 に、水温を
変化させた場合の、空気冷却器(AC)およびエコノマイザ(EC)の循環水量を示す。これによると、高温な
160 ℃の温水を供給する場合は、130 ℃の温水の場合と比較して、約半分の循環水量となり、循環水
動力が大幅に低減できることが判る。前記図 2-20 の発電端効率は、ポンプなどの所内動力を考慮して
おらず、散布水温を高温として、供給水量を少なくすることにより、ポンプ動力を削減でき、送電端効率を
向上できると考えられる。 
これら比較結果を総合すると、エコノマイザが僅かに大型化する可能性があるものの、送電端効率が高
く、飽和状態の湿り空気を得ることができることから、増湿塔への散布水温は、塔内圧力に対する飽和水
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温度からマージンを確保した、160 ℃ (≒ 飽和温度－10 ℃)程度が最適と考える。 
 
 
図 2-19 散布水温 T w を変化させた場合の 
加湿量と相対湿度 
図 2-20 散布水温 T w を変化させた場合の 
発電端効率と出力 
 
 
図 2-21 散布水温 T w を変化させた場合の 
エコノマイザの KA 値と端末温度差 
図 2-22 散布水温 T w を変化させた場合の 
空気冷却器の KA 値と端末温度差 
 
表 2-12  熱交換器の種類ごとの KA 値(熱貫流率と伝熱面積の積)と体積の仮定条件 
機器名 形式 体積の評価式 
再生熱交換器 プレートフィン 体積 [m3]= KA 値 [kW/K] ×0.03 
エコノマイザ フィンチューブ 体積 [m3]= KA 値 [kW/K] ×0.2 
空気冷却器 フィンチューブ 体積 [m3]= KA 値 [kW/K] ×0.1 
増湿塔充填物 不規則充填物 体積 [m
3] = 充填物高さ [m]×π 
× (0.5×塔径 [m])2 
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図 2-23 散布水温 T w を変化させた場合の 
熱交換器、充填物の体積 
図 2-24 散布水温 T w を変化させた場合の 
空気冷却器およびエコノマイザの循環水量 
 
2.4.4  供給空気温度の検討 
次に、増湿塔へ供給する空気の温度(空気冷却器で空気を冷却する温度)について検討する。 
空気冷却器を設置する主な理由は、増湿塔からの流下水温度を低下させ、エコノマイザなどの排熱回
収機器への給水温度を低下させてなるべく低温まで排熱を回収するためと、圧力容器である増湿塔の設
計温度を低く抑えるためと、増湿塔の加湿開始前後で増湿塔の流体温度を急変させないためである。 
空気冷却器において、空気を冷却するための低温熱源は、増湿塔流下水であるが、増湿塔流下水は、
増湿塔内の湿り空気との気液接触で生成されるため、空気の露点温度よりも高温となる。そのため、供給
空気温度の下限値は、空気の露点温度(約 60 ℃)に、熱交換器の端末温度差を加算し、85 ℃とした。
空気温度が高温となり、水の飽和温度(約 170 ℃)を超過すると、散布水が部分的に沸騰する可能性が
あり、計算上の空気供給温度の上限は 185 ℃とした。 
図 2-25 に、供給空気温度が 105 ℃の場合と 185 ℃の場合の増湿塔の操作線を比較して示す。そ
の他の条件は、表 2-7 に示したベースケースの条件である。同図によると、空気出口の比エンタルピはほ
ぼ同等であるが、供給空気温度が 185 ℃の場合は、空気出口温度が高温となっており、過熱空気となっ
ている。また、充填物からの流下水温は供給空気温度が高温な 185 ℃の場合のほうが 10 ℃高温となっ
ている。次に、図 2-26 に、供給空気温度を変化させた場合の増湿塔での加湿量と、相対湿度、図 2-27
に、発電端効率と出力を示す。図によると、供給空気温度を変化させても加湿量はほぼ一定であり、供給
空気温度が高い場合には増湿塔出口空気温度が上昇するとともに、相対湿度は低下しており、過熱度
が上昇していく。加湿量が同一であるため、システムからの排熱回収量が同一となり、発電端効率、出力
は水温によらずほぼ一定である。 
周辺機器の仕様については、供給空気温度を高温化した場合、図 2-28 に示すように、エコノマイザ
の KA 値はやや増加するものの、図 2-29 に示すように空気冷却器の KA 値が小さくなる。その結果、排
熱回収する熱交換器(エコノマイザ、空気冷却器、再生熱交換器)と増湿塔の充填物の体積の合計は図 
2-30 に示したものとなる。同図によると、供給空気温度が高温となるほど、空気冷却器の体積が減少する
ものの、熱交換器類の合計体積としては、大きな差はない。 
一方、供給空気温度を高温とした場合には、空気冷却器の交換熱量が減少するため、空気冷却器側
の循環水量は減少するものの、増湿塔流下水温が上昇するため、エコノマイザ出入口水の温度差が小さ
くなり、エコノマイザ側の循環水量は増加する。図 2-31 に、供給空気温度を変化させた場合の、空気冷
却器(AC)およびエコノマイザ(EC)の循環水量を示す。これによると、供給空気温度を 185 ℃とした場合、
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85 ℃の場合と比較して、約 20 %少ない循環水量となることが判る。 
 しかし、空気温度の高温化は、空気冷却器の設置目的である増湿塔の設計温度を低く抑える効果と、
増湿塔の加湿開始前後で増湿塔の流体温度を急変させない効果をともに減少させる。 
これらの検討結果から、検証機向けの供給空気温度は、増湿塔の加湿開始前後で、増湿塔の流体温
度を急変させない観点から、増湿塔出口空気温度とほぼ同等の温度である 105 ℃とした。 
  
  
図 2-25 増湿塔への供給空気温度 T a の違いによる操作線の変化 
 
 
図 2-26 供給空気温度 T a を変化させた場合の 
加湿量と相対湿度 
図 2-27 供給空気温度 T a を変化させた場合の 
発電端効率と出力 
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図 2-28 供給空気温度 T a を変化させた場合の 
エコノマイザの KA 値と端末温度差 
図 2-29 供給空気温度 T a を変化させた場合の 
空気冷却器の KA 値と端末温度差 
 
 
図 2-30 供給空気温度 T a を変化させた場合の 
熱交換器、充填物の体積 
図 2-31 供給空気温度 T a を変化させた場合の 
空気冷却器およびエコノマイザの循環水量 
 
2.4.5  充填物の高さの検討 
前項までで、増湿塔へ供給する空気と熱水の条件の設定指針が得られた。これらの指針は、ガスター
ビンの圧力比などシステムの条件が変化しても同じ考え方が適用できる。一方、残された条件である充填
物の高さは、充填物内部での物質移動量に依存するため、システム条件ごとに定量的に評価が必要で
ある。 
図 2-32 に、充填物高さが 1 m の場合と 2 m の場合の増湿塔の操作線を比較して示す。その他の条
件は、表 2-7 に示したベースケースの条件である。同図によると、空気出口の空気温度、比エンタルピは
ほぼ同等であり、出口ではどちらも飽和湿度となっている。しかし、途中の過程に着目すると、充填高さ 1 
m の場合は、出口付近で飽和に接近しているが、充填高さ 2 m の場合は、空気が充填物中を移動する
途中で飽和となっている点が異なる。また、充填物からの流下水温は充填高さ 2 m とした方が 5 ℃低温
となっている。 
次に、図 2-33 に、充填物高さを変化させた場合の増湿塔での加湿量と、相対湿度、図 2-34 に、発
電端効率と出力を示す。図によると、充填物高さを変化させても加湿量はほぼ一定であり、発電端効率、
出力もほぼ同等である。 
周辺機器の仕様については、充填物高さを高くした場合、充填物からの流下水温度が低下するため、
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図 2-35、図 2-36に示すように、エコノマイザおよび空気冷却器の低温端温度差が大きくなり、高温端温
度差の変化は少ないためこれらの KA 値は減少する。その結果、排熱回収する熱交換器(エコノマイザ、
空気冷却器、再生熱交換器)と増湿塔の充填物の体積の合計は図 2-37 に示したものとなる。同図による
と、3 つの熱交換器(エコノマイザ、空気冷却器、再生熱交換器)の合計体積は、充填物高さとともに単調
減少するが、充填物の体積は充填物高さとともに単調増加するため、これらの合計値が最小となる条件
が存在し、本検討の条件では、充填物高さ 1 m が体積最小となる。 
次に、循環水動力に関しては、図 2-38 に、充填高さを変化させた場合の、空気冷却器(AC)およびエ
コノマイザ(EC)の循環水量を示す。充填高さを高くした場合には、充填物からの流下水温度が低くなり、
循環水の熱交換器出入り口温度差が大きくなることにより、必要な循環水量が減少するため、動力が小さ
くなる。 
一方、充填塔の運用上は、充填層が保有する水(ホールドアップ)に起因する運転前後の塔内水位の
変化を小さくするため、充填高さが高いほうが良い。また、塔径に対して充填高さが高い場合には、壁効
果と呼ばれる液膜の偏流が発生する可能性があり、充填高さは低い方がよい。これらの総合的な比較か
ら、システム検証機の増湿塔は、熱交換器類の体積が最小となる条件である充填高さ 1 m を選定するこ
ととした。 
表 2-13 と図 2-39 に、本節で検討したシステム検証機の増湿塔の仕様と運転条件検討結果を示す。 
 
  
図 2-32 増湿塔の充填物高さ H の違いによる操作線の変化 
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図 2-33 充填物高さ H を変化させた場合の 
加湿量と相対湿度 
図 2-34 充填物高さ H を変化させた場合の 
発電端効率と出力 
 
 
図 2-35 充填物高さ H を変化させた場合の 
エコノマイザの KA 値と端末温度差 
図 2-36 充填物高さ H を変化させた場合の 
空気冷却器の KA 値と端末温度差 
 
 
図 2-37 充填物高さ H を変化させた場合の 
熱交換器、充填物の体積 
図 2-38 充填物高さ H を変化させた場合の 
空気冷却器およびエコノマイザの循環水量 
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表 2-13 システム検証機の増湿塔の運転条件検討結果 
  
 
 
図 2-39 システム検証機の増湿塔の基本仕様検討結果の概念図 
 
2.5  まとめ 
本章では、ガスタービンシステムに適した加湿方式を検討した結果、システム検証機には充填物を用
いた増湿塔を採用することとし、増湿塔内部での物理応答のモデル化を検討した。従来の提案モデルか
らシステム全体の計算に必要な精度と、物質伝達率などのデータの入手性、計算速度のバランスを考慮
して簡略化する方針とし、液側抵抗を無視し、物質伝達の式としてプロセス流体条件などのマクロな条件
体積 運用性
・加湿量
・発電端効率
循環水動力 ・熱交換器
・充填物
・起動時温度変化
・散布水の突沸
散布水温
 T w
T wによらず空
気出口は飽和
湿度であり、影
響なし
T wが高温で循
環水動力が大
幅低減
T wが高温でエコノ
マイザがやや大型
化
T wは沸点以下であ
る必要あり(突沸回
避)
・T wは沸点－10 ℃
(マージン)がよい
・システム検証機で
はT w = 160 ℃
 (=170 ℃－10 ℃)
供給空気温
度
 T a
T aが高温で過
熱空気となる
が、加湿量、効
率とも変化なし
T aが高温で循
環水量、動力が
減少
T aが高温で熱交換
器類はやや小型化
T aを増湿塔出口空
気温度と同等とす
れば起動時の温度
急変無し
・T aは増湿塔出口
空気温度と同等が
良い
・システム検証機で
はT a = 105 ℃
充填物高さ
 H
H を高くする
と、途中で飽和
になるが、加湿
量、効率に変化
なし
H  を高くすると
循環水量と動力
が減少
・H  を高くすると熱
交換器は小型化
・合計体積が最小と
なるのは、H  = 1 m
H  を高くすると、起
動時の塔内水位変
動と、壁効果(流下
水の偏流)の懸念
・熱交換器類の合
計体積の最小化を
考慮する
・システム検証機に
はH  = 1 mを選定
変化条件
効率
検討結果
高湿分空気
補給水
1.4 m 排熱回収
(エコノマイザ、
空気冷却器)
ミスト除去器
充填物
(RSR #2)
再生熱交換器へ
散布水温 Tw ：
(沸点－10 ℃)
=160 ℃
供給空気温度 Ta ：
(増湿塔出口空気温度近傍)
=105℃
充填物高さ H ： 1.0 m
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を入力して評価可能な相関式を用いたモデルを構築した。過去に実施された増湿塔の要素試験データ
と本モデルによる計算結果を比較し、散布水量や散布水温、空気流量、圧力など入口境界条件の変化
に対して、出口温度条件や加湿量、交換熱量を 5～20 %程度の精度で予測でき、プラントの部分負荷運
転時も含めた増湿塔の応答を予測するに充分な精度を有していることを確認した。 
この要素試験の結果で明らかになったように、例えば散水量を変化させた場合、加湿量や交換熱量の
変化は直線的にはならないが、本研究のモデルにより、ガスタービンの圧力比や排熱が変化する部分負
荷運転でのシステム全体の状態や、増湿塔の運用方法が検討可能となった。そこで、本研究のモデルを
用いて、従来の増湿塔の研究では十分に検討されていなかった、増湿塔に供給する空気や熱水の運用
条件を検討した。電気出力 3 MW 級のシステム検証機を対象として、増湿塔循環水のポンプ動力、増湿
塔に関連する熱交換器類の体積、増湿塔への散布水の突沸有無などを考慮し、散布水温度は沸点から
下方にマージンを取った 160 ℃、空気供給温度は増湿塔出口空気温度と同等な 105 ℃、充填物高さ
は熱交換器類の体積を最小とする観点から 1 m を選定することができた。 
以下、第 3 章で水回収装置に関して検討したのち、第 4 章では、定格出力状態だけでなく、ガスタービ
ンプラントが部分負荷状態になった場合の応答について予測し、運用条件を検討する。さらに、第 5 章で
は、実プラントの運転結果と比較し、本手法の有効性の検証を行う。 
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3.  水回収装置のモデル化および基本仕様検討 
3.1  従来研究 
ガス焚きボイラの燃焼排ガスは、燃焼の化学反応で生成する湿分を含んでいるが、余剰酸素割合が小
さいため、湿分割合は比較的大きい。文献 [56]の条件では、排ガス中の余剰酸素割合が 4 %(体積割
合)の場合、湿分割合は 11 %(質量割合)に達する。一方、ガスタービンの場合は、余剰酸素割合が比較
的大きく、排ガス中の湿分割合は比較的小さい。しかし、燃焼用空気に水蒸気を噴射するガスタービンで
は排ガス中の湿分割合は 12 %(質量割合)以上 [57]となり、本研究の研究対象である高湿分空気利用
ガスタービンでは、15 %～20 %(質量割合)程度 [58]となることが報告されている。 
これらの場合のように、比較的多くの湿分を含んだ排ガスを、湿分が気体の状態で系外に排出すること
は、水の蒸発潜熱を外部に廃棄する事になり、システム熱効率を低下させる要因となる。また、燃焼用空
気に湿分を注入するガスタービンでは、補給水の消費量を増加させることになる。そこで、排ガスから湿
分を回収する試みは、従来から行なわれている。前記のガス焚きボイラ [56]では、排ガスダクト内に設置
した伝熱管内に冷却水を供給し、伝熱管の表面で排ガス中の湿分を凝縮させて回収する試験がなされ
た。蒸気噴射ガスタービンの排ガスから、耐熱ガラス製伝熱管による水回収の試験は、Zheng ら [59]に
より実施された。本研究の研究対象と類似した、高湿分空気利用ガスタービンの一つである、EvGT のパ
イロットプラントでも、チューブ式の凝縮装置が設置されて運転された [33]。この試験では、銅製の伝熱
管が用いられ、回収水の水質分析の際、銅成分の溶出により高い銅濃度が観測されている。Aquarius 
power plant [8]では、充填物による水回収装置が設置され、実際に商用プラントで運転が行われている。
冷却水温が 30 ℃以下の場合には、蒸気噴射に用いられた水量よりも、回収水量が上回る結果が得られ
ている。沼田ら [34]は、ガス側の圧力損失が少ないメリットを持った、対向流式のスプレイ式水回収装置
の試験を実施した。 
これらの各方式の研究状況、課題などを表 3-1にまとめて示す。チューブ式は、最も研究実績が多いが、
排ガスとの接触に対応した耐腐食性の材料が必要であり、比較的大きな伝熱面積が求められる。また、
伝熱面積の拡大のために、フィンつき管を用いる場合が想定され、排ガス側の圧力損失も比較的大きく
なることが予想される。充填物式も商用機で採用された実績があり、伝熱管を準備する必要はないが、充
填物の中を排ガスが通過するため、圧力損失が比較的大きくなることが予想される。 
スプレイ式は、研究された例が少ないが、伝熱管や充填物を準備する必要がなく、スプレイノズルを準
備すれば良いので、建設費が低減できる可能性がある。また、排ガスの流路内に伝熱管や充填物が存
在しないため、圧力損失の観点からは最も有利であると考えられる。必要な気液接触時間を稼ぐために、
充填物式よりもダクト部分の容積が大きくなると考えられるが、圧縮空気への加湿の場合と異なり、建設費
への影響は少ないと考える。さらに、前章の圧縮空気への加湿の場合、スプレイ式は、補給水中の不純
物が空気側に飛散して析出する懸念があったが、水回収ではその懸念は生じない。 
これらの比較より、AHAT のシステム検証機では、未だ実用化されていないものの、経済性に優れ排ガ
ス側の圧力損失が少ない特徴をもつスプレイ式水回収装置を検討することとした。De Paepe [57]が検討
したスプレイ式水回収装置は、排ガスが水平方向に流れるダクト内にスプレイ水を垂直方向に噴射する
直交流式である。しかし直交流式はスプレイ水により排ガスを冷却する温度効率が低く回収水量が少なく
なる制約があるため、本研究では対向流式を検討する。一方、対向流式では排ガスに向かって噴射され
た液滴のうち微小成分が排ガスと同じ向きに逆流する現象が発生するため、逆流を抑制しつつ気液接触
距離を確保する条件の選定が研究課題である。また、水回収装置も、前章の増湿塔同様に、非線形な熱
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と物質移動を伴うが、特にスプレイ式は排ガス流量や排ガス温度が変化すると、排ガスと相互作用するス
プレイ液滴の速度に影響するため、気液接触後の回収水量や回収水温の応答が予測できない。本研究
では、AHAT のシステム検証機の水回収装置の設計及び運転計画の立案のため、さまざまな条件で運
転した場合の水回収装置の応答を評価可能とするモデルを構築することを目的とする。水回収装置で回
収した水は増湿塔への補給水となるため、このモデルにより、システム全体の評価が可能になる。さらに、
構築したモデルを用いて、システム検証機の水回収装置の基本仕様を決定することを目的とする。 
 
表 3-1 排ガスからの湿分回収方式の方式と研究状況、課題 
方式 チューブ式 充填物式 スプレイ式 
原理 伝熱管の内部に冷水等を供
給し、伝熱管外を流れる排ガ
ス中の湿分を、伝熱管外表
面で凝縮させ回収する。 
充填物の上方から冷水を散
布し、充填物表面を流下しな
がら形成される液膜と、上向
きの排ガス流れとの気液直接
接触により湿分を液膜表面に
凝縮させ回収する。 
排ガスに対向あるいは直交し
て水滴をスプレイし、気液直
接接触により湿分を液滴の表
面に凝縮させ回収する。 
模式図  
 
  
 
 
 
研究 
状況 
・ガス焚きボイラの排ガスから
の回収(船橋 [56])。 
・蒸気噴射ガスタービンの排
気ダクト中にガラス伝熱管を
設置した実験(Zheng [59])。 
・600kW規模のHATサイク
ルパイロットプラントでの運転
試験(Ågren [33])。 
・仕様、経済性検討(De 
Paepe [57])。 
蒸気噴射ガスタービン
Aquarius power plantで商
用運転(Lupandin [8])。 
・仕様、経済性検討(直交流
式)(De Paepe [57])。 
・湿り空気による要素試験(対
向流式)(沼田 [34])。 
・高湿分空気利用ガスタービ
ンシステムの3 MW級検証機
(本研究 [60])。 
 
特徴 伝熱管の周りだけが冷却され
るため、水回収後の排ガスは
飽和ではなく過熱となり、下
流側ダクトでのドレン発生が
少ない。 
充填物の適切な選定により、
均等な気液接触が可能。 
 
・排ガス側圧力損失小さい。 
・排ガスと接触する熱交換器
不要。 
・伝熱管や充填物が不要の
ため、建設費低減可能性あ
り。 
課題 ・回収水の酸性度が高く、耐
腐食性の伝熱管材料が必
要。 
・排ガス側の圧力損失が比較
的大きい。 
 
排ガス側の圧力損失が比較
的大きい。 
 
・空間的に均等な気液接触
を得ることが必要。 
・スプレイ水の加圧に必要な
動力が大きい。 
・直行流式は温度効率低い。 
・対向流式は液滴の逆流と気
液接触距離の確保が課題。 
 
熱交換器
冷却水
排ガス
回収水
排ガス
散水
冷却水
充填物
回収水
排ガス
水スプレイ
冷却水
回収水
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3.2  水回収装置内の熱と物質移動の計算方法 
3.2.1  熱・物質移動のモデル化 
対向流式の水回収装置の排ガスダクトサイズやスプレイノズルの仕様検討のため、湿分を含んだ排ガ
スとスプレイ液滴との熱・物質移動現象を、図 3-1 の体系でモデル化した。同図のように、上方から落下す
るスプレイ液滴は水回収装置の垂直な排ガスダクト内を上向きに対向して流動する湿りガスから抗力を受
け、液滴の流速が変化しながら落下する。その時、液滴表面と湿りガス主流の温度差と湿度差を駆動力と
して、熱移動と物質移動が生じる。 
 
 
図 3-1 単一の液滴周りの排ガスとの熱・物質移動のモデル 
 
3.2.2  支配方程式と離散化 
前項の単一の液滴周りの熱・物質移動のモデルから、水回収装置全体の熱・物質移動を定量化する
ために、図 3-2に示す離散化を行った。垂直な排ガスダクト内を上向きに流動する湿りガスと、上方から落
下するスプレイ液滴の流れを仮定し、これら流れを高さ方向に複数のセルに分割し、同じ高さの湿りガス
と液滴のセル間の、熱移動と物質移動を評価する一次元モデルである。同図に示すように、前章の増湿
塔の場合と同様に、湿りガスおよび液滴の温度、湿度、比エンタルピ、流量など全ての変数は、上下のセ
ル端面で定義した。セル中心で温度などを定義した方が、物質伝達などを計算する式が簡単になるが、
下流側のセルに伝達する保存量は流量と比エンタルピの積であり、同一の点でこれらを定義した方が、
計算誤差が小さいためである。また、一次元体系での定常計算であり、湿りガスに含まれる乾燥ガスの質
Yg [kg/kg’]
①物質移動(凝縮)
Yd
絶対湿度
②物質移動による熱移動
温度 Td
Tg [℃]
( )gdggdd YYDDShm −×= ρπ [kg/s]
dvL mhq ⋅= [kW]
( )dggdd TTNuDq −⋅= λπ
③対流熱伝達による熱移動
[kW]
Dd
[kg/m2s]
6
3
dd
d
DN πρ=
スプレイ液滴数 = Nd [1/m2s]
単位断面当たり液滴流量
流速 vg [m/s]
温度 Tg [℃]
絶対湿度 Yg [kg/kg’]
密度 ρg [kg/m3]
熱伝導率 λg [kW/mK]湿りガス
流速 vd [m/s]
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量流量は全セルで一定であることから、流れ方向の圧力変化は無視し、全セルで同一の圧力とした。実
際、水回収装置部分の排ガス流速は 2.5 m/s 程度であり、圧力損失は非常に小さく、湿りガスの密度や
蒸気飽和温度などを計算するためには全セルで圧力一定と近似しても有意な差は生じない。この離散化
した水回収装置内部での熱および物質移動の定常解を求める方法として、増湿塔の場合と同様に、各
変数に初期値を与えて非定常の微分方程式を差分式にして解き、各変数の解が一定値に収束するまで
計算する逐次法を用いた。このように、基本的なモデル化の考え方は、前章の増湿塔の場合と類似して
いるが、増湿塔の場合は充填物の周りを流下する液膜と空気の気液直接接触であるに対し、水回収装置
の場合は排ガスに対向して落下する液滴と排ガスとの気液接触である点が異なる。以下(a)～(f)に、本研
究でモデル化した非定常微分方程式と、対応する差分式を示す。増湿塔の場合は、液膜と空気の流量
等の関数として物質伝達率や熱伝達率を与える特性式が利用でき、液膜の流下速度などを計算する必
要はなかった。しかしながら、水回収装置の場合は、液滴径や液滴の落下速度を考慮し、その状態での
熱伝達率、物質伝達率を推定する必要がある。そこで、液滴の運動を評価する方程式と、着目セル内で
液滴の速度を計算する方法について検討した結果を以下(g)に示す。 
 
 
図 3-2 水回収装置の離散化モデルと支配方程式 
 
(a) 湿り排ガス中の湿分の質量保存 
水回収装置内の排ガス流路内の着目セルの水収支は、単位体積内で凝縮する質量 M [kg/m3s]を
用いると、次式で示される。 
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Y
=
∂
∂
+
∂
∂ ggg ρρ  (46)  
ここで、ρ g [kg/m3]とは、乾燥ガスの密度であり、Y [kg/kg’]とは、絶対湿度、v g [m/s]は乾燥ガスの速度
である。上式を変形すると、 
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を得る。ここで、連続の式 
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∂
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∂
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z
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ρρ
 (48)  
を代入すると 
M
z
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t
Y
=
∂
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となる。さらに、水回収装置へ流入する乾燥ガス流量をG g [kg/s]、排ガス流路の断面積を S [m2]とすると、
ρ gv g = G g / S なので、 
M
zS
YG
t
Y
=
∂
∂
+
∂
∂ ggρ  (50)  
が得られる。これを離散化とすると、排ガス流れの z 座標の向きは上向きが正なので 
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M
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t
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N
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となる。 
セル体積 Vcell = S∆z [m3] を用いると、ある時刻の排ガス中の絶対湿度から次のタイムステップの絶対
湿度を求める差分式は、以下となる。 
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(b) 湿りガスのエンタルピ保存 
湿りガスのエンタルピ保存は、前記の湿分の質量保存と同様に、次式で表わせる。なお、h g [kJ/kg]は、
乾燥ガス質量基準の湿りガスの比エンタルピである。 
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これも同様に、連続の式を代入して、次式に変形できる。 
LS
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さらに、ρ gv g = G g / S となるので、差分式は以下となる。 
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ある時刻の湿りガスの比エンタルピから、次のタイムステップの比エンタルピを求める差分式は、以下とな
る。 






++
−
×∆+= −+ LS
cell
1,g,gg
g
,g
1
,g
)(1 QQ
V
hhG
thh iiNi
N
i ρ
 (56)
 
 
(c) 液滴の質量保存 
直径 D d [m]の球の体積は、 63dDπ  [m3]であり、着目セル体積あたりの液滴個数は、 dd vN [1/m3]
であるので、液滴の密度をρ d [kg/m3]とすると、着目セル体積平均の液滴の見かけの密度は、
d
3
ddd 6vDN πρ  [kg/m3]となる。この密度と、液滴の速度 v d [m/s]から、連続の式は次式で表わせる。 
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液滴速度 v d [m/s]は、別途、運動方程式から求める。さらに、水回収装置のダクト内を落下する液滴の質
量流量 L [kg/s]は、排ガス流路断面積 S [m2]とすると、 63ddd SDNL πρ= の関係から、次式とな
る。 
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これを差分化すると次式となる。 
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ある時刻の液滴質量流量から、次のタイムステップの液滴質量流量を求める差分式は、以下となる。 
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(61)
 
この L [kg/s]と 63ddd SDNL πρ= の関係から、次のタイムステップの液滴径 D dを更新し、物質移
動の計算や液滴運動方程式の計算で参照する。 
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(d) 液滴のエンタルピ保存 
液滴の質量保存と同様に、液滴の保有するエンタルピの保存式は、次式となる。ここで、h d [kJ/kg]は、
液滴の比エンタルピである。 
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同様に、 63ddd SDNL πρ= の関係から、以下で表わせる。 
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これを差分化すると次式となる。 
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ある時刻の L [kg/s]と h d [kJ/kg]の積から、次のタイムステップの L [kg/s]と h d [kJ/kg]の積を求める差
分式は、以下となる。 
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数値解法上は、次のタイムステップの L [kg/s]と h d [kJ/kg]の積を求めた後、同一計算ステップで得た
次のタイムステップの L [kg/s]で除算して、次のタイムステップの h d [kJ/kg]を求めている。 
 
(e) 熱移動の関係式 
粒子がガス中を運動する場合の熱および物質移動に関しては、Ranz-Marshall の相関式 [61]がよく
知られている。熱伝達率と物質伝達率を評価するための Nu 数および Sh 数は、次式で示される。 
31
g
21
d6.00.2 PrReNu ×+=  (67)  
31
g
21
d6.00.2 ScReSh ×+=  (68)
 
ただし、液滴のレイノルズ数 Re d は液滴と排ガスの相対速度を考慮した次式で示される。
 
g
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dgd )( µ
ρD
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 53 
同文献[61]によると本相関式の適用可能範囲は 1 < Red < 105 とされている。液滴径が 600 µｍ、液滴
と排ガスの相対速度が 24 m/s の場合、Red は約 700 となるため、適用可能な範囲である。 
まず、単一の液滴と周囲との強制対流熱伝達による伝熱量 q d [kW]は、液滴の温度 T d [℃]と、排ガス
主流の温度 T g [℃]を用いると、次式で表現される。 
( )gdgdd TTNuDq −⋅= λπ  (70)
 
着目点での液滴の下向き絶対速度を v d [m/s]、スプレイノズルからの単位断面積あたり液滴の生成率
を N d [1/m2s]とすると、体積あたりの液滴個数は、N d ／v d [1/m3]となるので、単位体積内での対流熱
伝達による熱移動量 Q S [kW/m3]は、次式で表せる。 
dddS vNqQ =  (71)  
 
(f) 物質移動の関係式 
次に、物質移動であるが、凝縮は排ガスと液滴表面の水蒸気濃度差を駆動力として起こり、単一液滴
の質量増加率 m d [kg/s]は、以下となる。 
( )gdggdd wwDShDm −⋅= ρπ  (72)
 
Sh 数の式の、気液界面での水蒸気質量割合を、空間平均の水蒸気質量割合と近似すると、液滴表面の
絶対湿度 Y d [kg/kg’]、排ガス主流の絶対湿度 Y g [kg/kg’]により、次式となる。 
( )gdggd31g21dd )6.00.2( YYDDScRem −×+= ρπ  (73)
 
なお、この液滴表面での絶対湿度 Y d [kg/kg’]は、液滴温度 T d [℃]に対する飽和水蒸気圧から求めた。
顕熱移動量の計算と同様に、単位体積内で凝縮する質量 M [kg/m3s]は、次式で表せる。 
ddd vNmM =  (74)
 
この物質移動により、ガス中のエンタルピが液滴に移動する。物質移動による熱移動量 Q L [kW/m3]は、
凝縮直前の水蒸気の比エンタルピ h v [kJ/kg]を用い、次式で示される。 
MhQ ⋅= vL  (75)
 
 
(g) 液滴運動方程式 
前項の計算において、スプレイノズルから噴射された液滴と排ガスとの相対速度が必要となる。これを
求めるため、以下の液滴運動方程式により、各セルでの液滴速度を求めた。このモデルは、前章で示し
た、スプレイ式の増湿塔 [29]でも検討されており、一般的なものである。 
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ここで、相対速度 v r [m/s]は、液滴下向き絶対速度 v d [m/s]、排ガス上向き速度 v g [m/s]の場合、v r = 
v d + v g である。この方程式から、実際の着目セルでの液滴速度を求めるために、以下の方法を用いた。 
式(76)を変形し、液滴の密度ρ d >> 湿りガスの密度ρ g から、次式となる。 
2
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4
3 v
D
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dt
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⋅⋅−=  (77)
 
次に、この式を差分化し、着目セルの上端位置から出発した液滴を時間積分して、セルの下端位置に
到達したときの液滴速度が、着目セル i の下流側セル(i +1)の上端位置での液滴の速度となる。 

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なお、この式(78)の∆t’ とは、式(66)等の逐次法でのタイムステップ∆t とは異なり、着目セルの上端か
ら下端への液滴の移動時間を積分するのに充分な細かさであり、本研究の例では∆t’ = 0.0002 s とした。 
このとき、抗力係数 C D は、以下の剛体球の抗力係数の式を用いた。 
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ReReRe
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以上に述べた支配方程式および離散化により、逐次法を用いて排ガス出口およびスプレイ水出口の
定常解を求めた。なお、液滴の支配方程式を計算するにあたり、実際のスプレイ液滴は、様々の大きさの
液滴が混在しているが、水回収性能を求める際にはザウタ平均径で液滴径分布を代表するモデルを採
用した。ザウタ平均径は、液滴の表面積で加重平均した液滴径であり、本用途のように、液滴表面を介し
た熱移動、物質移動を評価する場合には、最も適切な代表値と考えられる。また、水回収装置に関して
は、前章の増湿塔の場合と異なり、モデルを検証するための適切な要素試験データが入手できなかった
ため、第 5 章にて 3 MW 級検証機の試験データを用いて、モデルの妥当性を検証する。本モデルに必
要な計算時間に関しては、流れ方向のセル分割数を、前章の増湿塔の場合と同様に 40 分割とした場合
には、AHAT システムの熱物質収支計算全体で、1 ケース約 20 分で計算が可能であった。 
 
3.3  システム検証機向け水回収装置の基本仕様検討 
前章でシステム検証機の増湿塔仕様を検討した際には、まず、液膜が空気流により上方に逆流するフ
ラッディングの評価から増湿塔の充填物の種類と塔径を決定し、次に熱・物質移動を評価して充填物へ
の散布水温度や、供給空気温度、必要な充填物の充填高さを決定した。 
水回収装置でも、図 3-3 に示すように、上向きの排ガスにより下向きのスプレイ液滴が抗力を受け、微
小な液滴成分が逆流することが想定される。そこで、本章では、表 3-2 に示すように、ステップ 1 で、スプ
レイ液滴の逆流が少ない条件を事前抽出してから、ステップ 2 で排ガスダクトの概略サイズを決定し、ステ
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ップ 3 でスプレイの運転条件を決める手順とした。具体的には、ステップ 1 では液滴運動方程式により液
滴の逆流が少ない①排ガス流速と②気液接触距離、③液滴径の組み合わせを事前抽出する。ステップ 2
では、ステップ 1 の条件を満たしつつ水回収量も満足する①排ガス流速と②気液接触距離を決定し、ス
テップ 3 で③スプレイ液滴径、④スプレイ水量を決める。その後、ステップ 4 として詳細な排ガスダクトの寸
法、スプレイノズルの個数などを検討する。さらに、第 5 章では、商用機の試算として、排ガス条件が変化
した場合のスプレイ運転条件を検討する。 
 
 
図 3-3 水回収装置での上向き排ガスによる微小液滴成分の逆流と飛散 
 
表 3-2 スプレイ仕様検討の前提条件、要求仕様 
ステップ 手順名 役割 方程式 変数 
1 スプレイ液滴の 
逆流条件の事前
抽出 
液滴の逆流が少ない(①排ガス
流速、②気液接触距離、③スプ
レイ液滴径)の組合せの抽出 
液滴運動方程式 ①排ガス流速、 
②気液接触距離、 
③スプレイ液滴径 
2 排ガスダクトサイ
ズ(断面積、長さ)
の決定 
①排ガス流速、 
②気液接触距離の決定 
・液滴運動方程式 
・熱・物質移動の 
 方程式 
3 スプレイの運転条
件の決定 
③スプレイ液滴径、 
④スプレイ水量の決定 
③スプレイ液滴径、 
④スプレイ水量 
4 システム検証機の
仕様と性能予測 
詳細な排ガスダクト寸法や 
スプレイノズル個数などの検討 
－ － 
5 商用機の試算 
(第 5 章) 
条件が変化した場合の 
④スプレイ水量の検討 
・液滴運動方程式 
・熱・物質移動の 
 方程式 
④スプレイ水量 
 
3.3.1  スプレイ液滴の逆流条件の事前抽出 
スプレイ式水回収装置では、排ガスおよびスプレイ液滴が互いに対向して接触するため、ガス流速が
大きすぎる場合、スプレイ液滴が逆流(キャリーオーバー)する。図 3-4 に、排ガスの上向き流速が 2.5 m/s
逆流距離
気液接触距離
回収水
飛散ミスト
排ガス
スプレイ
ノズルヘッダ
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の場合の液滴径 400 µm から 1000 µm の液滴のそれぞれの落下軌跡を示す。この計算では、上向きの
排ガスと下向きのスプレイ液滴が対向した場合の液滴の運動を、前項で示した液滴運動方程式を用いて
計算した。この計算に使用した排ガスの密度や液滴初速の境界条件を表 3-3 に示す。同図によると、液
滴径 800 µm、1000 µm の場合、少なくとも落下距離 3 m の範囲では液滴は逆流せずに下方に落下す
る。一方、液滴径 400 µm の場合には、液滴の噴射後約 0.2 s で 0.8 m 程度落下した後、液滴は上方に
逆流し、液滴径 600 µm の場合は、噴射後 1 s で約 1.7 m 落下した後、下向きの流速が非常に小さくな
っている。同図に示したのは仮想的な単一の液滴のモデルであるが、現実のスプレイノズルから噴射され
る液滴は、図 3-5 に示すように液滴径の分布を持った多数の液滴群であり、スプレイ水量のうち特定の割
合の小さい液滴径成分が逆流することになる。同図には、ザウタ平均径が 600 µm の場合の液滴径質量
割合の分布と、ガス流速が 2.5 m/s の場合の液滴径成分ごとの最大落下距離を併記した。この質量割合
の分布と最大落下距離から、着目する気液接触距離に対する液滴の逆流割合が推定できる。図 3-6 に、
排ガスの流速と、気液接触距離およびザウタ平均液滴径を変化させた場合の、逆流する液滴の質量割
合を示す。同図には、排ガス流速ごとにミストエリミネータ(ミスト除去装置)が許容する逆流液滴割合を併
記した。この許容割合は、システム検証機で実際に採用したミストエリミネータの仕様によるものである。ガ
ス流速が小さい場合、ダクト断面あたりのスプレイ水量が小さくなることから、許容する逆流液滴割合が増
加する。同図によると、排ガス流速が 2.0 m/s の場合には、ザウタ平均液滴径 600 µm 以上であれば、4 
m 以上の気液接触距離に対しても、液滴の逆流量は許容されることが判る。一方、ガス流速 3 m/s では、
ザウタ平均径 800 µm でも約 1.6 m の気液接触距離しか許容されない。同図の結果は、表 3-2 に示した
ステップ 1 に相当し、液滴の逆流が少ない①排ガス流速と②気液接触距離、③スプレイ液滴径の組み合
わせの事前抽出に相当する。 
 
 
図 3-4 排ガスの上向き流速が 2.5 m/s の場合の液滴径と液滴の落下軌跡 
 
表 3-3 液滴の流速計算に使用した条件 
項目 値 備考 
排ガス流速 2.0 ～ 3.5 m/s サーベイ内容 
排ガス密度 1.08 kg/m3 水回収装置出入り口排ガス温度の平均を想定 
スプレイ液滴径 400 ～ 1000 µm サーベイ内容 
液滴初速 19.6 m/s 水圧 0.3 MPa、流量計数 0.85、代表広がり角度 40°仮定 
落下
600 µm
逆流
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下
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離
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]
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図 3-5 ザウタ平均径 600 µm の液滴群の質量割合分布と最大落下距離(ガス流速 2.5 m/s) 
 
 
図 3-6 排ガス流速、気液接触距離、ザウタ平均径と液滴の逆流割合 
 
3.3.2  排ガスダクトサイズの検討 
次に、排ガスダクトサイズを決める目的で、①排ガス流速、②気液接触距離を決定するため、排ガスと
液滴の熱・物質移動の計算により、水回収割合を評価する。検討に用いた前提条件、必要な回収割合
(要求仕様)を表 3-4 に示す。この表の条件は、第 2 章で 3 MW 級システム検証機の増湿塔の仕様を決
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定する際に実施したシステム熱物質収支計算から導出したものであり、気温 15 ℃の条件と、気温 30 ℃
の条件が併記してある。後者の条件は、冷却塔から供給される冷却水の温度が高く、水回収割合が低下
する可能性があるため、性能面で過酷側の条件として選定した。3 MW 級システム検証機では、増湿塔
への補給水として水回収装置による回収水を利用する構成を計画しており、同表の、必要回収量、水回
収割合の要求値は、増湿塔の加湿で消費する量とした。 
図 3-7 に、このシステム条件の気温 15 ℃のケースに対して、排ガス流速 2.5 m/s、スプレイ水量 45 
kg/s、スプレイ液滴径 600 µm、気液接触(熱交換)距離 1.5 m を想定した場合の、水回収装置の高さ方
向の温度分布等の計算結果を示す。同図によると、排ガス中の絶対湿度と、スプレイ液滴表面の絶対湿
度の差が物質移動(凝縮)の駆動力となっており、凝縮量と、潜熱移動量は、水回収ダクト内の下部領域
で多くなっている。一方、顕熱移動は排ガスの温度とスプレイ液滴の温度差を駆動力として起こっており、
これも水回収ダクトの下部領域で多くなっている。水回収ダクトの上方約 1/3 程度は、排ガスの絶対湿度
と温度がともに低下し、飽和に近付き、相対湿度はほぼ 100 %となっている。また、液滴の落下速度は、
初速 20 m/s 近かったものが、対向して上向きに流れる排ガスにより減速され、最下部では約 3 m/s まで
減速している。この計算では、水回収割合は、75.5 %(排ガス中湿分量基準)であり、気温 15 ℃の場合
の要求値 67.9 %を上回っている。 
同様の計算を行い、回収割合がより低下すると考えられる気温 30 ℃のケースに対して水回収割合を
計算した結果を図 3-8 から図 3-11 に示す。これらの計算では、①排ガス流速、②気液接触距離、③液滴
径を変化させており、前項で事前抽出した、ミストエリミネータの許容する逆流液滴割合を超過する条件
は、白抜き点および破線で示してある。これらの図によると、液滴径が小さい場合または気液接触距離が
長い場合に水回収割合が大きくなるが、排ガス流速が増加すると、液滴の逆流の制約から実際には採用
できない条件となることが判る。なお、熱物質移動を考慮した計算では、気液接触により排ガスが冷却さ
れてガス流速が低下するため液滴に作用する抗力が低下し、前項で図 3-6 の熱・物質移動を考慮しない
計算の時と比較して、許容される気液接触距離が長くなっている。但し、例えば排ガス流速 2.5 m/s、液
滴径 400 µm、気液接触距離 1 m の点は、逆流する微小な液滴群の割合がミストエリミネータの許容値を
超過しているため、採用不可な領域となっている。これらの図の比較より、液滴の逆流の制約が少なく、回
収割合も期待できる、ガス流速 2.5 m/s を選定することとした。その場合、システム検証機の排ガス流量か
ら計算すると、排ガスダクトの断面は 2.3 m×2.3 m となる。 
次に、気液接触距離であるが、ガス流速 2.5 m/s の場合は、1.5 m 以上のいくつかの気液接触距離と
液滴径の組み合わせで、水回収割合の要求値を満たすことが判る。一方、3 MW 級システム検証機の排
ガス量の場合、流速 2.5 m/s に対応する排ガスダクト断面の一辺の長さは 2.3 m である。スプレイ液滴が
落下する距離が長いほど、スプレイノズルからななめ下向きに噴射された液滴が排ガスダクトの壁面へ衝
突する確率が増加していく。そこで、検証機の水回収装置の気液接触距離は、液滴が排ガスダクトの壁
面へ衝突する懸念を考慮して、排ガスダクト断面の一辺の長さよりも短い、1.5 m を選定することとした。 
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表 3-4 水回収割合の計算に用いた前提条件、要求仕様 
 
 
 
図 3-7 排ガス流速 2.5 m/s、スプレイ流量 45 kg/s、液滴径 600 µm、気液接触距離 1.5 m の場合の 
水回収装置内部の高さ方向温度分布等の計算結果(気温 15 ℃) 
  
分類 項目 単位 気温15℃ 気温30℃ 条件根拠/選定理由
水回収量 kg/s 1.25 1.25 増湿塔加湿量
水回収割合 - 67.9% 66.5% 水回収量/排ガス中湿分量
温度 ℃ 97.7 98.0
流量 kg/s 11.89 11.08
うち湿分 kg/s 1.84 1.88
排ガス流速 m/s サーベイ内容
流量 kg/s サーベイ内容
水温 ℃ 33.9 36.6 システム熱物質収支計算より
液滴径 µm サーベイ内容
気液接触距離 m/s サーベイ内容
排ガス
入口条件
回収水
要求仕様
スプレイ水
35～55
0.5～5.0
2.0　～　3.5
システム熱物質収支計算より
400～1000
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図 3-8 排ガス流速 2.0 m/s の場合の水回収割合 
 
 
図 3-9 排ガス流速 2.5 m/s の場合の水回収割合 
 
 
図 3-10 排ガス流速 3.0 m/s の場合の水回収割合 
 
 
図 3-11 排ガス流速 3.5 m/s の場合の水回収割合 
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3.3.3  スプレイの運転条件の検討 
前項で決めた排ガスダクトのサイズ、すなわち①排ガス流速(2.5 m/s)、②気液接触距離(1.5 m)の条
件で、スプレイの運転条件である、③スプレイ液滴径、④スプレイ水量の組み合わせを検討する。図 3-12
に、③スプレイ液滴径と④スプレイ水量を変化させた場合の水回収割合の計算結果を示す。同図による
と、市販の 1 インチノズルのザウタ平均径である 650 µm の場合、スプレイ水量 45 kg/s 以上で、目標以
上の水回収が可能であり、これをシステム検証機の仕様候補とすることとした。 
 
 
図 3-12 排ガス流速 2.5 m/s、気液接触距離 1.5 m の場合の水回収割合の計算結果           
(排ガス中湿分量基準、気温 30 ℃) 
 
3.3.4  システム検証機向けの機器仕様と性能予測 
前項の評価結果である、スプレイ液滴径 650 µm、スプレイ水量 45 kg/s を実装するため、スプレイノズ
ルの個数は、市販の 70 l/min (@0.3 MPa)のノズルを想定し、50 個とした。この構成では、スプレイ水圧
を0.3 MPaにした場合に総スプレイ流量を約60 kg/sまで増加できる能力を持っており、水圧の調整によ
り計画値の 45 kg/s を中心としてスプレイ流量を変化させた運転が可能となる。これら検討したスプレイノ
ズルの仕様を表 3-5 にまとめて示す。 
さらに、この機器仕様の場合の、水回収装置の出入り口流体条件の予測結果を同表に示す。気温
15 ℃の場合、排ガス中の湿分の回収率は 74.6 %であり、増湿塔の加湿量に対しては 109.6 %の回収
になる。回収水温は 55.3 ℃であり、これが増湿塔への補給水となりエコノマイザ等へ供給されるため、エ
コノマイザでの排熱回収量、増湿塔の加湿量などが計算でき、システム全体の熱物質収支が計算可能と
なった。また、水回収装置出口の排ガス温度は 39.7 ℃、相対湿度は 99.3 %、絶対湿度は 0.047 kg/kg’
であり、ほぼ飽和であるため、白煙発生を防止するためには、排ガス再加熱器による加熱が必要であるこ
とが分かった。次章で、本計算結果をもとに、排ガス再加熱温度について検討する。 
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表 3-5 気温 15 ℃/30 ℃条件における水回収装置の動作予測結果 
区分 中分類 項目 条件/結果 
システム条件
 
大気条件 気温 [℃] 15 30 
排ガス 
入口条件 
温度 [℃] 97.7 98.0  
流量 [kg/s] 11.89 11.08 
露点温度 [℃] 63.4 65.3 
スプレイ 
水量 [kg/s] 45 
水温 [℃] 33.9 36.6 
本章の結果
 
水回収ダクト 
ガス流速 [m/s] 2.5 
ダクトサイズ 2.3 m×2.3 m 
気液接触距離 [m] 1.5 
スプレイ 
ノズル 
型式、個数 ザウタ平均径 650 µm、 1 インチフルコーン×50 個 
性能予測
 
回収水 
回収量 [kg/s] 1.38 1.39 
回収割合 
(入口湿度基準) [%] 74.6 74.0 
回収割合 
(加湿量基準) [%] 109.6 111.7 
回収水温 [℃] 55.3 57.9 
出口ガス 
温度 [℃] 39.7 41.9 
絶対湿度 [kg/kg'] 0.047  0.053 
 
3.3.5  水回収ダクト形状 
以上の検討では、排ガス流れは空間的に均等に流れるものとして評価してきたが、流速分布に偏りが
生じた場合、排ガス流速が小さい領域は水回収量が小さくなり、排ガス流速が大きい領域はスプレイ液滴
が上方にキャリーオーバーするなどの問題が生じる。排ガス流速分布が均等になるように、ダクト形状を
模擬した流れ解析(CFD)により、図 3-13 に示すように偏流が少ない形状を選定した。水回収ダクト形状
の諸元について、表 3-6 にまとめる。 
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図 3-13 水回収ダクト形状と流れ解析結果 
 
表 3-6 水回収ダクト形状の検討結果 
項目 内容 
垂直ダクト内寸 幅 2300 mm × 奥行き 2300 mm × 高さ 5650 mm 
排ガス導入部 高さ 1500 mm × 幅 2100 mm 
 
3.4  まとめ 
ガスタービンシステムの水回収装置として、経済性、排ガス側の圧力損失の面で有利な従来にないス
プレイ式水回収装置を検討した。対向流スプレイ式は温度効率が高いものの液滴の逆流と気液接触距
離の確保が課題であり、スプレイ液滴の落下運動と、液滴と排ガスの熱物質移動現象をモデル化し、3 
MW 級システム検証機の水回収装置の仕様を検討した。その結果、排ガス流速は 2.5 m/s、ザウタ平均
スプレイ液滴径は 650 µm、気液接触距離は 1.5 m、スプレイ水流量は 45 kg/s 以上とすることで、液滴
の逆流を許容値以下に抑えつつ、増湿塔の加湿量に対して 109.6 %を回収可能となる見通しを得た。一
方、水回収装置出口排ガスの温度は 39.7 ℃、相対湿度 99.3 %、絶対湿度は 0.047 kg/kg’であり、ほぼ
飽和であるため、白煙発生を防止するためには、排ガス再加熱器による加熱が必要であることが明らかに
なった。次章で、本計算結果をもとに、排ガス再加熱温度について検討する。  
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4.  システム熱物質収支評価手法の開発 
4.1  従来研究 
システム熱物質収支計算は、表 4-1 に示すように、目的と用途、機器の出入口境界条件の決定方法
により、(a)デザイン点計算と(b)オフデザイン点計算に大別される。異なるシステム間の性能比較や、特定
のシステムの動作点の最適化には、各機器の出入口流体条件を入力値としたデザイン点計算がなされる。
デザイン点計算では、機器の出口条件まで予め決めて検討を実施するため、各機器の応答を模擬した
詳細な計算モデルは必要とならない。 
一方、着目するシステムの部分負荷特性、大気温度特性の評価や、着目するシステムの運転条件、運
用方法を検討するには、各機器の入口条件が変化した場合の応答を考慮した、オフデザイン点計算が
必要となる。実際のプラントの設計では、各機器に流入する流体の温度や圧力などが最過酷となる運転
条件を把握することが必要であり、オフデザイン点の計算は、工学的に重要である。 
 
表 4-1 システム熱物質収支計算のデザイン点計算とオフデザイン点計算 
項目 (a) デザイン点計算 (b) オフデザイン点計算 
目的 性能計画点(通常、ガスタービンの場
合、気温 15 ℃、定格燃焼ガス温度条
件)での各機器の性能、システム全体
性能の評価 
性能計画点以外での各機器の応答、
システム全体の動作条件の評価 
用途 ・異なるシステム間の性能比較 
・特定のシステムの動作点(例：ガスター
ビンの圧力比、燃焼ガス温度)の最適
化 
・着目するシステムの部分負荷特性、
大気温度特性の評価 
・着目するシステムを実現する場合の、
各系統の最苛酷運転条件(最高使用
温度、圧力)の把握 
・着目するシステムを実現する場合の、
運用方法の決定 
各機器の出入口 
境界条件の決め方 
設計者が検討する ・入口条件は、上流側機器の特性によ
って決まる 
・出口条件は、着目機器の特性によっ
て決まる 
 
HAT サイクルなど、新規システムのプラント熱物質収支の計算を目的とした従来研究を表 4-2 に比較
して示す。電力中央研究所の幸田ら [62]、高橋ら [63]は、各種火力発電システムの性能比較を目的と
し、プラント熱物質収支が計算可能なツール、EnergyWin を開発し、HAT サイクル、AHAT サイクル等
の性能を計算した。このツールは、圧縮機、タービン、熱交換器、増湿塔などのモデルを標準装備してお
り、これらの接続により、比較的容易にシステムの熱物質収支を計算することができる。このツールは、各
種発電システムの性能比較を目的としており、計算にあたっては、構成機器の出入り口条件あるいは入
口条件と性能(断熱効率、温度効率、交換熱量など)を数値として入力する構成となっている。増湿塔やガ
スタービンなどの機器のオフデザイン点の応答はモデル化していないため、プラントの起動停止も含めた
運用計画を策定する用途には適していない。 
 同表の残りの研究は、HAT サイクルのシステム評価を目的として、増湿塔など、複雑な応答を表現す
るモデルをシステム熱物質収支評価のツールに組み込んだものである。これらの研究では、プラントのオ
フデザイン状態においても、システム熱物質収支を評価可能であると考えられる。 
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Lund 大の Lindquist [28]は、EvGT と呼ばれる HAT サイクルのパイロットプラントを建設、運転し、
他のシステムと性能比較する目的で、EvGT システムの熱物質収支計算モデルを開発した。その中で検
討された増湿塔のモデルは、第 2.2.1 項に示したように、増湿塔を高さ方向 1 次元に分割し、湿り空気の
セルと流下水のセルを仮定して、これらのセル間の 熱移動、物質移動を計算し、質量保存、エンタルピ
保存の方程式から、各セルの温度や湿度などの状態量を導出するものである。 熱物質移動を計算する
際に、湿り空気のセルと流下水のセルの間の境界層温度を評価する。Lindquist によると、ピンチポイン
ト温度差が 5 ℃となるように、充填物高さとして 900 mm を選定した。拡散係数の評価方法によって湿り
空気出口温度が異なり、Fuller-Schettler-Giddings の式 [64]が試験結果と最も一致すると述べられて
いる。増湿塔モデルの検証は、定格負荷付近の一点でのみ行なわれており、オフデザイン点での検証は
なされていない。当時の Lindquist らの研究では、充填物の中で湿り空気の相対湿度が 100 %を超えて
蒸発することを許容するモデルであり、この点は以下に述べる Parente らの研究 [40] [41] [42]で改善さ
れている。同じく Lund 大の Lorenz [65]は、EvGT を商用化した場合を想定し、実在する 20 MW クラス
の航空転用型ガスタービン(LM2500)を使用した場合のオフデザイン計算を可能とするツールを開発し
た。同研究では、シンプルサイクルと EvGT サイクルの場合の 0～100 %の部分負荷運転状態を評価し
ている。検証に関しては、EvGT のパイロットプラントで使用された 600 kW クラスのガスタービン(VT600)
のシンプルサイクルの部分負荷運転データと、計算結果との比較が行なわれている。しかしながら、
EvGT プラントの運転結果と、計算結果の比較はなされておらず、システム全体の評価手法に関しては
検証されていない。 
Genova 大の Parente は、文献 [42]に示された増湿塔のモデルにより、マイクロガスタービンに HAT
サイクルを組み合わせた場合の性能を予測した [40] [41]。このモデルは、前記の Lindquist らのモデ
ルとほぼ同一であるが、Lindquistらのモデルと異なり、充填物の中で湿り空気の相対湿度が100 %を超
えて蒸発することを許容しない制約が設けられている。また、物質流束が大きい場合に移動係数に及ぼ
す影響を補正する Ackerman’s Correction [50]を施している。さらに、この研究のツール(TRANSAT)
では、増湿塔のサイジングとコスト評価が可能である。この研究でも、Lindquistらの運転データで増湿塔
部分の計算結果の検証がなされているが、定格負荷付近の一点でのみ行なわれており、オフデザイン点
での検証はなされていない。また、システム全体の運転結果と計算結果の比較は、デザイン点、オフデザ
イン点とも、なされていない。 
中国科学院の Wang らの研究 [66]の目的は、HAT サイクルと競合システムの大気温度特性および部
分負荷特性の比較である。増湿塔は前記 Parente [42]のモデルを基礎とし、高さ方向一次元にセル分
割し、境界層温度も考慮したモデルで HAT サイクル全体を計算している。増湿塔モデルの検証は、
Lindquist らの運転データでなされている点が前記 Parente と同様である。この研究の特徴は、大気温
度特性および部分負荷特性を評価していることである。しかし、主要機器である圧縮機やタービンに関し
てのモデル化は効率や圧力比を 1 次関数で表現した簡易モデルであり、オフデザイン点での計算結果
は検証されていない。 
 これらの例が示すように、HAT サイクルなど、新規システムのプラント熱物質収支を計算した従来研究
は、デザイン点性能をシステム間で相互比較する目的のものが多く、オフデザイン点の計算に重点が置
かれたものは少ない。また、システム全体のオフデザイン点の応答を計算するためには、全ての機器のオ
フデザイン点の応答を詳細に模擬したモデルを構築する必要があるが、これらの研究では、増湿塔のみ
を詳細モデルとした例が多く、圧縮機やタービン、水回収装置を同時に詳細化して計算した例は見られ
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ない。その理由として、多くの機器を詳細モデル化した場合、計算の負荷が大きくなり、システム全体の収
束計算に膨大な時間を要するためであると推測される。また、HAT サイクルの検証機が製作された事例
が少ないこともあり、システム全体としてオフデザイン点の計算結果の妥当性が検証された例も無い。 
本章では、複雑な応答を示す機器(増湿塔、ガスタービン、水回収装置など)が組み合わせられた
AHAT システムに関し、各機器のオフデザインでの動作特性を連成させた熱物質収支を、現実的な時間
で計算可能とし、システムの定格運転条件や機器仕様を決定し、起動停止も含めた運用計画を策定する。
さらに、大気温度が変化した場合のシステム全体の応答を計算可能とし、季節による発電端出力、発電
端効率、水回収装置による回収水量が予測できるようにする。これにより、年間の発電設備の運用計画、
燃料や水などの運転に必要なユティリティーの調達計画を立案可能とする。 
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表 4-2  HAT サイクルのシステム熱物質収支の従来研究と、機器のモデル化内容 
研究機関  電力中央研究所 Lund大学 ジェノア大 中国科学院 本研究 
研究者[文献]  幸田ほか [62]、Takahashiほか 
[63] 
Lindquist [28], Lorenz [65] Parenteほか [41] Bo Wangほか [66] Arakiほか [17] [67] [60] [68] 
目的  各種火力発電システムの性能比較 ・HATサイクルと競合システムの性
能比較(Lindquist [28]) 
・部分負荷を含めたHATサイクルと
シンプルサイクルの性能比較
(Lorenz [65]) 
マイクロHATのシステム構成と性能
検討 
HATサイクルと競合システムの、大
気温度特性、部分負荷特性の比較 
AHATシステム検証機の定格運転条件と機器仕様
の決定、起動停止も含めた運用計画の策定 
計算ツール 名称 EgWin - TEMP, SAT, TRANSEO 記載無し - 
 プラットフォーム c++言語コンパイラ IPSEpro [69] MATLAB [70]/Simulink  連続系システムモデリングツールACSL (Advanced 
Continuous Simulation Language) [71] 
 言語 c++言語 ツール固有言語 (MDL：Model 
Description Language) 
ツール固有言語 (MATLAB 言語)  ツール固有言語 (ACSL)、 
FORTRAN言語 
オフデザイン計算  - 可能 可能 可能 可能 
圧縮機 特性 圧力比、断熱効率などを入力 特性マップ(流量-圧力比、流量-効
率) 
特性マップ(流量-圧力比、流量-効
率) 
流量：体積流量一定+温度のずれに
比例した補正係数 
効率：修正回転数のずれに比例した
補正係数 
特性マップ(流量-圧力比、流量-効率) 
タービン 特性 圧力比、断熱効率などを入力 特性マップ(効率-圧力比、流量-圧
力比) 
ドライと加湿の組成の違いによるマッ
プ上の動作点(効率、膨張比)の違い
を考慮 
・圧力比：第1段静翼でのチョーク流
れを仮定して部分負荷での流量と圧
力比を計算 
・効率：ポリトロープ効率一定 
AMDC＋KO [72]の損失モデルにより、ガスパス及
び翼形等の幾何形状と，流体状態量や速度三角形
等の各種物理量とから翼列損失を計算 
 翼冷却 考慮せず ・表面メタル温度一定モデル(Jordal 
[73])(Lindquist [28]) 
・圧縮機段からの抽気量を経験によ
って決めた係数(吸気流量基
準)(Lorenz [65]) 
冷却無しのマイクロタービンを想定 ・表面メタル温度一定モデル(Jordal 
[73])、冷媒混合によるポリトロープ効
率の低下を考慮 
・部分負荷の冷媒流量変化は質量
流量パラメータ(mT^0.5/P)に比例 
要素試験により求められた冷却効率曲線で冷却空
気量を評価 
増湿塔 特性 流下水温度を入力 ・境界層温度を考慮した１次元モデ
ル(Lindquist [28]) 
・ピンチポイント温度差を入力
(Lorenz [65]) 
物質流束が大きい場合に移動係数
に及ぼす影響を補正(Ackerman’s 
Correction) [50] 
・Parenteのモデルを基礎、セル分
割、境界層温度を考慮 
・物質流束が大きい場合に移動係数
に及ぼす影響を補正(Ackerman’s 
Correction) [50] 
・１次元モデル 
・境界層は考慮せず 
熱交換器 特性 出口温度や温度効率を入力 ・デザイン点：出口温度や温度効率
を入力 
・オフデザイン点：熱伝達率がRe数
の関数で表されるモデル(再生熱交
換器) 
出口温度や温度効率を入力 ・デザイン点：出口温度や温度効率
を入力 
・オフデザイン点：熱貫流率が質量
流量の0.8乗に比例 
 
・デザイン点：出口温度や温度効率を入力 
・オフデザイン点：熱貫流率が質量流量の0.8乗など
に比例 
水回収装置 特性 水回収量、回収水温度、出口ガス温
度を入力 
・充填物タイプを想定、出口ガス温
度を入力 
・h-T 線図上で出口水温を導出 
- - １次元モデル 
 
評価結果の検証  - システム全体：シンプルサイクルのみ 
 
・システム全体：なし 
・増湿塔：Lundの試験データで検証 
・システム全体：なし 
・増湿塔：Lindquist [27]や
Cevasco [45]に記載された測定デ
ータで検証 
・システム全体：定格～部分負荷で実施 
・増湿塔：同上 
・水回収装置：同上 
備考  複数のシステムの性能を相互比較
する用途に向いている 
実験との比較はシンプルサイクルの
み 
システムの静特性計算のほかに、動
特性計算、コスト評価が可能である 
大気温度特性、部分負荷特性が計
算されているが、実機の運転結果と
比較は無し 
AHATシステム検証機の運転条件と機器仕様の決
定、運用計画の策定に適用 
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4.2  逐次法による、非線形システムの定常解計算 
幸田ら [62]に記載されているように、線形な応答を示す機器で構成されたシステムの定常解を求める
場合には、行列計算による陰解法で解を導くことができる。しかしながら、同文献にも記載されているよう
に、非線形な応答を示す機器の場合には、行列計算では評価できず、逐次法によらざるを得ない。 
本研究で対象とする高湿分空気利用ガスタービンシステムは、ガスタービン本体、増湿塔、水回収装
置など、非線形な応答を示す要素機器が多いので、全体を逐次法で計算することとした。即ち、図 4-1
に示すように、各要素機器の出入口に接続点を設け、接続点には表 4-3 に示す変数を保持させる。 
 
 
図 4-1 機器モデルと接続点の関係 
 
表 4-3 接続点が保持する変数 
No. 要   素 単 位 備    考 
1 H2 - モル比率 
2 CO - モル比率 
3 CO2 - モル比率 
4 H2O - モル比率 
5 O2 - モル比率 
6 N2 - モル比率 
7 CH4 - モル比率 
8 C2H6 - モル比率 
9 C3H8 - モル比率 
10 i-C4H10 - モル比率 
11 n-C4H10 - モル比率 
12 i-C5H12 - モル比率 
13 Ar - モル比率 
14 質量流量 kg/s  
15 モル流量 kmol/s  
16 流体温度 ℃  
17 流体圧力 ata  
18 比エンタルピ kcal/kg  
19 熱量 kcal/s  
20 平均分子量 kg/kmol  
 
そして、計算ステップ毎に各要素機器の上流側の接続点の状態を参照し、着目要素機器の応答を計
要素機器
モデルA
接続点 i+1
組成、流量、
圧力、温度等
参照
更新
更新
参照
接続点 j+1
組成、流量、
圧力、温度等
接続点 j
組成、流量、
圧力、温度等
接続点 i
組成、流量、
圧力、温度等
給水加熱器吸気 燃料
空気冷却器
排ガス
増湿塔
再生熱交換器
水回収装置
吸気噴霧
冷却
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算し、下流側の接続点の変数を更新していく。なお、表 4-3 の中で、例えば、比エンタルピや熱量は、組
成と温度と圧力と流量が判っていれば一意に求められるため、必ずしも保持する必要が無いが、システム
ヒートマスバランス計算の過程で、前回のタイムステップの比エンタルピや熱量が必要になる場合に、変
数として保持されている方が迅速に計算できるため、これらの数値も保持する工夫をした。 
要素機器モデルや、機器間の接続点が多数ある複雑なシステムに対して、このような逐次計算を容易
に実行させるためのツールとして、市販の動特性シミュレータである ACSL [71]を用いた。各点の温度、
圧力、流量や組成などの変数は、任意に与えた初期条件から、以下に述べる各要素機器モデルの計算
結果により逐次更新され、全ての機器の出入り口条件に変化が無くなるまで繰返し計算される。 
 
4.3  機器のモデリング 
AHAT システム固有の機器である、増湿塔のモデルおよび水回収装置のモデルに関しては、第 2 章
および第 3 章で詳細に述べた。その他の機器のモデルについて以下に概略を示す。 
 
4.3.1  圧縮機 
圧縮機は、図 4-2 に示すモデルで計算し、式(80)(81)で示すように、入口流体条件と断熱効率、圧力
比を入力として出口流体条件、圧縮仕事を求める。式(81)の w c は、単位質量あたりの圧縮仕事である。
入力値として必要な断熱効率η c と圧力比π c は、圧縮機の設計ツール(インハウス プログラム)により予め
作成した特性マップを参照する。図 4-3、図 4-4 に、遠心圧縮機の圧力比および断熱効率の特性マッ
プの例を示す。この図で、修正回転数 R c、修正流量 G c はそれぞれ式(82)(83)で定義される。この式で
添え字の無い T と P は各段の圧縮機入口温度と圧力の現在値を示し、T d と P d は各段の圧縮機入口温
度と圧力の設計値を示す。本研究のシステム検証機の場合は、遠心 2 段圧縮機であるので、第 1 段圧縮
機と第 2 段圧縮機の特性マップが存在し、それぞれ修正回転数 R c と修正流量 G c を入力とし、圧力比π c
と断熱効率η c を出力する形式となっている。圧縮機の設計ツールを直接搭載せず、マップ参照方式とし
た理由は、圧縮機の応答が回転数と流量のみの関数で表現できるためである。増湿塔や水回収装置、タ
ービンの場合は、流体の入口が複数あり、可能性のある温度、流量、圧力、組成などのすべての組合せ
を網羅した多次元マップの作成が事実上困難であるが、圧縮機の場合は吸気の組成が一定であるため、
吸気の温度、流量、回転数などを変数とした計算を予め実施することにより、同図のような特性マップが作
成可能となる。 
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プログラムでは、修正回転数と修正流量は離散的な値のテーブルを準備し、計算が必要な条件の流
量と回転数に対し、二次元の内挿により圧力比と効率を求める。 
なお、本研究のシステム検証機では遠心 2 段圧縮機であるが、電気事業用に用いられる多段式軸流
圧縮機の場合には、同様に多段の圧縮機特性マップを準備するか、圧縮機特性を計算するプログラムを
準備し、システム全体の計算と連動して計算すれば良い。 
 
 
図 4-2 圧縮機と WAC のヒートマスバランスモデル 
 
 
図 4-3 遠心圧縮機の圧力比特性マップの例 図 4-4 遠心圧縮機の断熱効率特性マップの例 
 
4.3.2  吸気噴霧冷却 
吸気噴霧冷却は、微細な液滴(例：ザウタ平均径 20 µm 等)を圧縮機の吸気ダクト内部に噴霧し、吸気
ダクトや圧縮器内部で液滴を蒸発させることにより、圧縮機の作動流体を冷却するとともに、作動流体を
増加させるものである。前記式(80)(81)から、式(84)が導かれ、この式より、圧縮機の作動流体を冷却す
れば、同一圧力比の圧縮に必要な仕事が減少することが判る。また、圧縮機の内部で液滴が蒸発して湿
り空気流量が増加することにより、単位流量あたりの圧縮動力が低減する効果がある。また、作動流体の
冷却により修正回転数が上昇し、圧縮機の流量特性から、圧力比が上昇する効果がある。 
C1
噴霧水
混合・
蒸発
未蒸発の液滴
C2
混合・
蒸発
相対湿度
= 90 %
大気
第1段圧縮機
断熱効率：ηC1
T0
TC1i
hC1i
PC1i
TC1o
hC1o
PC1o
第2段圧縮機
断熱効率：η C2
TC2i
hC2i
PC2i
TC2o
hC2o
PC2o
0.7
0.8
0.9
1.0
1.1
2 4 6 8 10 12 14
断
熱
効
率
(規
格
化
)
[-]
修正流量 [kg/s] 
修正回転数
(規格化)
1.1
1.0
0.80.70.6
0.5
0.9
0.0
0.2
0.4
0.6
0.8
1.0
1.2
1.4
2 4 6 8 10 12 14
圧
力
比
(規
格
化
)
[-]
修正流量 [kg/s] 
修正回転数
(規格化)
1.1
1.0
0.8
0.7
0.6
0.5
0.9
 71 







 −
=
−
c
γ
γ
c
pc η
πTcw 1
1
1  (84)
 
実現象では、圧縮機の内部で液滴が連続的に蒸発するため、圧縮機の段落の途中で物性値や空気
の流量が連続的に変化する。これを厳密に模擬することは難しいため、本研究では、前記図 4-2 に示す
ように、圧縮機の各段落の入口でその部分の温度や圧力条件に応じて、蒸発可能な量だけ蒸発するモ
デルを仮定した。 
吸気ダクト内部に相当する第一の混合・蒸発セクションでは、吸気と液滴表面の蒸気圧差を駆動力とし
た蒸発現象により、吸気が特定の相対湿度となるまで噴霧液滴が蒸発する。この相対湿度は、吸気流量
に対する液滴の噴霧率、液滴径、スプレイノズル配置やダクト形状に依存する。本研究で運転した 3 MW
級検証機では、吸気ダクト内部での相対湿度は未計測であるが、計算モデルでは、相対湿度 90 %まで
蒸発すると仮定した。この蒸発により、吸気ダクト内部では空気が液滴に蒸発潜熱を奪われて、温度 T C1i
まで冷却され、第 1 段圧縮機での圧縮動力が低減される。この温度 T C1i は、蒸発した液滴が空気から奪
った蒸発潜熱と、蒸発しなかった残りの液滴の温度が温度 T C1i まで温度低下することを配慮した、空気と
液滴の熱的釣り合いから求められる。 
第一の混合・蒸発セクションで蒸発しなかった残りの液滴は、温度 T C1i の液相状態のまま第 2 段圧縮
機上流の混合・蒸発セクションに到達する。第二の混合・蒸発セクションでは、第 1 段圧縮機から吐出さ
れる温度 T C1o の高温の圧縮空気と混合し、残りの液滴は完全蒸発する。この完全蒸発により、蒸発潜熱
を奪われた圧縮空気の温度が T C2i まで低下し、圧縮動力が低減される。 
このモデルでは、混合・蒸発セクションでのみ蒸発する仮定であり、液滴の蒸発位置が実際よりも下流
側となるものの、(a) 蒸発位置が下流側になるので圧縮空気の冷却効果は過小評価になる。(b) 蒸発位
置が下流側になるので圧縮空気の流量の増加は過小評価になる。 (a)は圧縮動力を過大評価する方向、
(b)は圧縮動力を過小評価する方向であり、発電効率評価の観点からは評価誤差が相殺される方向とな
る。また、本研究のシステム検証機は遠心式 2 段圧縮機であり、前記図 4-2 の 2 段圧縮機モデルで近似
したが、電気事業用に用いられる多段式軸流圧縮機の場合には、例えば Utamura ら [74]の研究に見
られるように、CFD により圧縮機の段ごとの蒸発量分布を評価することにより、同様に多段圧縮機内部で
の温度変化と圧縮動力について評価できる。 
 
4.3.3  タービン 
タービンのヒートマスバランスモデルの概略を、図 4-5 に示す。この例は2 段タービンの場合であるが、
それぞれのタービンの出口流体条件と出力は、次式で示される。 
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この計算に必要なタービン効率η t は、損失モデル(AMDC＋KO) [72]を使用して、ガスパス及び翼形
等の幾何形状と，流体状態量や速度三角形等の各種物理量から計算する。また、タービン翼の冷却に
必要な冷却空気流量は、社内試験により求められた冷却効率曲線を用いて評価する。図には示していな
いが、翼冷却空気のほかにタービンの軸受けのシール空気や静翼/動翼間のリーク空気があり、これらの
流量は別の詳細設計ツールで計算し、翼冷却空気と同様に主流ガスに混合させている。 
タービンの計算は、表 4-4 に示す二つの計算モードを備えている。デザインモードでは、タービン入口
における作動ガスすなわち燃焼ガスの状態量（温度、圧力、流量、組成）と翼形状データを入力して、作
動ガスの状態量、翼冷却空気流量等を出力する。 
一方、オフデザインモードでは、タービン入口における作動ガスすなわち燃焼ガスの状態量（温度、圧
力、流量、組成）、翼形状データ、翼冷却空気流量等を入力し、作動ガスの状態量を出力する。 
 
  
図 4-5 タービンのヒートマスバランスモデルの概略(2 段タービンの場合) 
 
表 4-4 タービンの詳細モデルにおける計算モードと入力/出力値の区別 
条件 入力値 or 出力値 
分類 変数 デザインモード オフデザインモード 
流体 
条件 
燃焼ガス温度 
一方が入力、他方が出力 
排ガス温度 
燃焼ガス流量 入力 
圧力比 入力 出力 
断熱効率 出力 
翼形状データ 翼の枚数、高さ、先端間隙など 入力 
シール、リーク、
冷却データ 
翼冷却効率、翼表面メタル温度制限値、
シール、リーク流量 
入力 
翼の冷却空気流量(対吸気質量割合) 出力 入力 
T1
T3
h3
P3
第1段タービン
断熱効率：η T1
T2
混合
冷却空気
TTc
GTc1 +GTc2
混合
GTc1
第2段タービン
断熱効率：ηT2
TT1o
hT1o
PT1o
TT2o
hT2o
PT2o
TT2i
hT2i
PT2i
TT1i
hT1i
PT1i
燃焼器より 再生熱交換器へ
GTc2
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4.3.4  燃焼器 
燃焼器のモデルは、燃焼の化学反応を計算し、燃焼ガスの組成や温度の変化を導出する。厳密には、
運転条件によって燃焼器の燃焼効率が変化するが、本研究では燃焼効率として定数を入力することとし
た。 
図 4-6 に、燃焼器のヒートマスバランスモデルを示す。デザインモードでは、燃焼器のモデルは、指定
された燃焼ガス温度になるのに要する燃料流量を計算し、オフデザインモードでは、指定された発電端
電気出力や、指定されたタービン排ガス温度になる燃料流量を計算する。式(88)(89)に、燃焼空気の流
量と燃焼ガス温度と燃焼効率、燃料流量の関係を示す。この式で燃焼空気の流量は、図 4-6 に示すよう
に、増湿塔から再生熱交換器を経由して燃焼器へ流入する空気と、圧縮機出口から燃焼器部材の冷却
空気として燃焼器へ流入する空気の合計である。 
( )( ) LHVfb23fa HGηTTGGcp =−+  (88)  
( )( ) LHVfb23fa HGηhhGG =−+   (89)  
 
 
図 4-6 燃焼器のヒートマスバランスモデル 
 
4.3.5  熱交換器 
空気冷却器、再生熱交換器、エコノマイザ、排ガス再加熱器など、熱交換器の出入り口流体温度の関
係を図 4-7 に示す。熱交換器も、表 4-5 に示す二つの計算モードを備えている。デザインモードでは、
出入り口流体条件を入力条件とし、式(90)(91)の関係を用いて、熱交換器の熱貫流率 K [kW/m2K]と伝
熱面積 A [m2]の積(KA 値)を導出する。この KA 値は、熱交換流体の対数平均温度差あたりの交換熱量
を示す値である。 
オフデザインモードでは、システムの運転モード、大気条件や電気出力要求値が変化した場合の、熱
交換器の出口流体条件を計算する。部分負荷時の熱貫流率 K は、式(92)により、加熱側流路の熱抵抗
と被加熱側流路の熱抵抗の和で表現する。伝熱面の熱伝達率は Re 数のべき乗に比例するが、粘性係
数が一定の場合、Re 数は質量流量に比例するので、式(93)のように質量流量のべき乗で熱貫流率を補
正した。この方法は、市販のプロセスシミュレータ、HYSYS [75] でも用いられている方法である。これら
の係数と、流体入口温度 T 1、t 1 に対して、式(90)と式(94)を同時に満たす出口温度 T 2 と t 2 の組み合わ
せがオフデザイン時の応答である。本プログラムでは、繰り返し法により T 2 と t 2 を求めている。 
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図 4-7 熱交換器の流体出入口温度 
 
表 4-5 熱交換器の計算モードと入力/出力値の区別 
条件 入力値 or 出力値 
分類 変数 デザインモード オフデザインモード 
流体 
条件 
入口流体温度 入力 
出口流体温度 または 温度効率 入力 出力 
伝熱面積 
熱貫流率 K  [kW/m2K]と 
伝熱面積 A [m2]の積(KA 値) 
出力 入力 
圧力損失 圧力損失係数 入力 
 
4.4  計算の安定化と高速化の検討 
4.4.1  安定化 
各点の温度、圧力、流量や組成などの変数は、以下に述べる各機器モデルの計算結果により逐次更
新されるが、変数の時間変化率が大きい場合、変数が振動したり、発散したりする問題が発生する。そこ
で本研究では、表 4-6に示す変数に関して、一次遅れ要素により変化量を緩和させ、目標値に漸近させ
ていく方法を採用した。この一次遅れ要素モデルは、計算のプラットフォームとして利用した動特性シミュ
レータ ACSL に備えられた標準の関数を利用した。この緩和措置により、機器モデルの応答が過敏であ
T1
T2
t2
t1
加熱流体の流れ
被加熱流体の流れ
GH
GL
∆TH
∆TL
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った場合でも滑らかに平衡状態に収束することが可能である。なお、一次遅れ要素の時定数が小さすぎ
る場合、緩和の効果が少なくなるが、大きすぎる場合には収束に時間がかかることになる。当初、本研究
のシステムでは、計算ケースによっては、一部の計算点で流量や温度の発散が見られたが、最終的に表 
4-6 に示す時定数に調整した。 
 
表 4-6 一時遅れ要素を適用した変数 
No. 接続点 変数 時定数 備考 
1 全ての接続点 質量流量 1 s 計算時間刻み(0.05 s) の 20 倍 
2 増湿塔空気出口 ガス組成、 
温度、流量 
20 s 加湿量の変化により、組成や温度変化量が大きい 
3 増湿塔水出口 温度、流量 20 s  
4 水回収装置 
ガス出口 
ガス組成、 
温度 
20 s 水回収量の変化により、組成や温度変化量が大
きい 
5 水回収装置 
水出口 
流量 20 s  
6 空気冷却器 
空気、水出口 
温度 10 s  
7 全ての熱交換器 
出口 
温度 1 s 流体温度や流量の変化によっては出口温度の変
化率が大きい場合がある 
8 圧縮機出口 圧力 1 s 圧縮機特性マップの読み込み状況によっては、圧
力変化が大きい場合がある 
 
4.4.2  高速化 
計算のプラットフォームとして利用した ACSL は、各機器の応答を FORTRAN 言語で記述でき、過去
に作成した個別の機器の評価コードを移植して利用するのに好適である。しかしながら、タービン、増湿
塔、水回収装置など、内部の機構が複雑な機器(以下、特殊機器)に関しては、他の一般機器と比較して、
応答の計算に時間がかかる。本研究では、各機器のオフデザインでの動作特性を互いに連成させた熱
物質収支を、現実的な時間で計算可能とすることを目的としている。そのため、タービン、増湿塔、水回収
装置など、応答の計算に時間がかかる特殊機器に関しては、他の一般機器の計算が収束する毎に間欠
的に計算を実行し、システム全体の計算時間が最短となるよう工夫した。即ち、図 4-8 に示すように、熱
交換器や配管など一般機器の計算は毎回実施し、特殊機器の計算は、他の一般機器の計算が収束し
て入口流体条件が安定したところで間欠的に再計算を実施する。この方法により、典型的なケースとして、
熱交換器や配管など一般機器の計算は延べ約 30,000 回の繰返しが必要であるが、タービン、増湿塔、
水回収装置などの特殊機器の計算は延べ 10～20 回程度でシステム全体が収束することを確認した。 
表 4-7 に、次節で示す本研究のシステム検証機の定格出力時の熱物質収支を計算した場合の計算
時間、繰返し数の実例を示す。同表によると、一般機器の計算回数に対して、計算時間がかかる圧縮機、
タービン、増湿塔、水回収装置など、特殊機器の計算回数を約 1600 分の 1 に低減することにより、全体
の計算速度の高速化がなされ、各機器の動作特性を連成させた熱物質収支を現実的な時間(デュアルコ
ア CPU、クロック周波数 3 GHz のパソコンで 30 分以内)で計算可能となった。 
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図 4-8 システム熱物質収支計算の全体フローチャート 
(注：収束とは、接続点の温度、圧力、流量、組成の変化率が、規定値以下となった状態を示す) 
 
表 4-7 計算時間の実績(定格出力点、オフデザイン計算) 
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4.5  システム検証機の構成と熱物質収支の検討 (無負荷～定格負荷) 
4.5.1  検証機の構成 
検証機の構成は、AHAT システムの全体を含むものとし、次項の図 4-9 に示すものとした。ただし、出
力が小さいため、以下のように、各機器の仕様は小規模なものに適した方式とした。 
(1) 電気事業用のガスタービンの圧縮機は、大容量化が容易で効率も高い軸流式が用いられるが、   
システム検証機では小型ガスタービンで用いられる、遠心圧縮機とした。 
(2) 電気事業用のガスタービンでは、タービンの環帯面積が比較的大きいため、複数の燃焼器を周
方向に複数配置した多缶式燃焼器や、タービンの周方向に環状に配置される環状式燃焼器が用
いられるが、小型ガスタービンで用いられる、単缶式燃焼器とした。 
(3) タービンの翼冷却空気として、増湿塔を経由した湿り空気を用いると効率が上昇することが示され
ている [76]が、ガスタービンの構造を簡略化するため、従来のガスタービン同様、圧縮機吐出空
気を冷却空気として使用した。 
 
4.5.2  検証機の定格運転条件と部分負荷運用の検討 
検証機に使用するガスタービンとして、圧力比 8、吸気流量 10 kg/s の遠心 2 段式圧縮機と、燃焼ガス
温度 1180 ℃の燃焼器、軸流 2 段式のタービンを用いることを前提とし、プラント機器の性能計画仕様と
運転条件は表 4-8 に示すものとした。これらの条件を考慮して本研究の熱物質収支計算ツールによりシ
ステム全体の状態を計算した結果、検証機の定格運転条件は図 4-9 に示すものとなった。エコノマイザ
出口水温、空気冷却器出口水温が表 4-8 に示した計画値よりも 10 ℃以上低温となっている。その理由
は、大気温度が高い運転条件でも、増湿塔への散水温度が第 2 章で検討した条件(沸点－10 ℃)以下
となるよう、エコノマイザ等への給水流量を 0.5 kg/s 単位で増加させたためである。また、同図に示す圧
縮機の効率や、圧力比、排ガス再加熱温度、再生熱交換器の温度効率も表 4-8 に記載した値とは若干
異なっている。その理由は、最初にデザインモードで計算してタービン翼型や熱交換器の伝熱面積を決
定した後に、熱交換器類への給水流量を調整した状態で、オフデザインモードで再計算したためであ
る。 
プラントの起動手順としては、図 4-10 に示すように、ガスタービンを起動装置で特定の部分回転数ま
で上昇させ、燃焼器に着火させ、さらに回転数を定格回転数まで上昇させる。その後、さらに燃料を増加
させ、回転数一定のまま発電機の負荷を上昇させる。燃焼ガス温度が一定値まで上昇したら、増湿塔の
加湿を開始する。負荷上昇の途中で加湿を開始する理由は、燃焼ガス温度が低い状態で加湿した場合、
火炎の温度が低くなり、燃焼器の火炎の安定性が損なわれる可能性があるためである。加湿開始のタイミ
ングを決定する際、部分負荷状態のシステム熱物質収支計算により、増湿塔でどの程度の湿分が加湿さ
れるかを予め評価する必要がある。部分負荷時には、燃焼ガス温度が低いため、タービン排ガス温度も
低く、排熱回収量が比較的少なく、増湿塔による加湿量も少ないと考えられる。また、吸気噴霧冷却を実
施することにより、増湿塔入口空気の絶対湿度が増加するため、増湿塔循環水の水温が上昇し、空気冷
却器とエコノマイザでの発熱回収量が低下することから、増湿塔の加湿量は低下すると考えられる。吸気
噴霧開始の前後で、圧縮空気への加湿量がどのように変化するか予測することは、運用時の発電効率の
予測のために重要である。 
起動時の運用で操作可能な設定値は、表 4-9 に示すように、各状態での空気冷却器、エコノマイザの
循環水流量と、排ガス再加熱器への再循環水流量、吸気噴霧冷却水の流量である。同表には、熱物質
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収支計算の結果から導出した、運転状態ごとの各部位の流量設定値を記載した。この設定値の場合の、
システム全体の起動状態を、オフデザインモードで計算した場合の状態値を図 4-11 に示す。同図に記
載された運転状態①～⑪は、表 4-9 に示した運転状態と対応している。同図の(1)は、表 4-9 に示した
流量設定値から(W1、W4～W6)を抜粋して図示したものである。空気冷却器系の給水流量 W2 は、同
表に示すように、空気冷却器の出口水温度が、増湿塔の圧力に対する飽和水蒸気温度よりも 20 ℃以上
低温となるように設定してある。その理由は、定格運転時と同様、気温が高い条件でも、増湿塔への散水
温度が第 2 章で検討した条件(沸点－10 ℃)以下となるためである。起動の途中で飽和水蒸気温度より
も高温となった場合、増湿塔の内部や空気冷却器の内部で循環水が沸騰する懸念が生じる。空気冷却
器系の給水流量 W2 を 6.5 kg/s としたことにより、図 4-11 (2)に示すように、空気冷却器からの出口水温
度は、起動～定格出力までの全ての過程で増湿塔の圧力に対する飽和水蒸気温度よりも 20 ℃以上低
温となることが確認された。また、空気冷却器出口ガス温度は、全ての条件で空気の露点よりも高温とな
っており、空気の過冷却による結露などの問題ないことが確認できる。 
エコノマイザ系への給水流量 W3 とは、増湿塔から排ガス再加熱器を経由してエコノマイザに給水され
る流量であり、エコノマイザから排ガス再加熱器に再循環する流れ(W6)も存在するため、実際のエコノマ
イザへの給水流量は W3+W6 となる。加湿開始まではエコノマイザ入口での排ガス温度が低温であるた
め、W3 は 3 kg/s とした。加湿開始後は、絶対湿度の上昇に伴い、排ガスの保有するエンタルピが増大
するため、W3 は 5.5 kg/s に増大させることとした。この設定により、図 4-11 (3)に示すように、エコノマイ
ザ出口水温度は、起動～定格出力までの全ての過程で、増湿塔の圧力に対する飽和水蒸気温度よりも
20 ℃以上低温となることが確認された。また、エコノマイザ出口ガス温度は、全ての条件で排ガスの露点
よりも高温となっており、排ガスの過冷却による結露などの問題ないことが確認できる。 
次に、図 4-11 (4)によると、排ガス再加熱器には、起動時から最大出力の直前までは、比較的低温な
増湿塔出口の循環水(W3)だけでなく、エコノマイザから排ガス再加熱器に再循環する高温な流れ(W6)
が混合して供給される。一方、最大出力時には、増湿塔の特性により、増湿塔出口水温が比較的高温と
なっているので、増湿塔循環水(W3)のみを供給し、エコノマイザで回収した排熱は全て加湿のエネルギ
ーに用いることで出力と効率を増加させることができる。排ガスから白煙を発生させないためには、排気筒
出口の排ガス温度を、排ガスの露点温度よりも充分高くする必要があるが、本検討の結果、排気筒出口
ガス温度は、排ガスの露点よりも少なくとも 20 ℃、最大 40 ℃以上高温に加熱することができる。さらに、
図 4-12 には、空気の飽和湿度曲線と、運転状態⑪(定格出力)の場合の、排気筒出口の排ガスの温度と
絶対湿度をプロットした。同図によると、大気条件が、気温 15 ℃、相対湿度 60 %(B 点)の場合には、運
転状態⑪(定格出力)の場合の排ガス(A 点)は、周囲の大気と混合しながら、飽和曲線と接触することなく、
B 点(気温 15 ℃、相対湿度 60 %)に到達することが判る。この想定条件では、排ガスが周囲の空気と混
合しながら拡散する過程で湿度が飽和になることは無いため、白煙が発生しない。しかしながら、仮に大
気条件が気温 5 ℃、相対湿度 60 %(C 点)の場合には、排ガスが周囲の空気と混合しながら拡散する過
程で湿度が飽和になり、一部が空気中で結露することから、白煙が発生する。その場合、同図の D 点に
示すように、排気筒出口の排ガス温度を 75 ℃まで加熱することにより白煙が発生しなくなるため、気温が
5 ℃の場合でも白煙を発生させたくない要求がある場合には、予め排ガス再加熱器の運用方法を策定
することが可能である。 
さらに、図 4-11 (5)は、増湿塔周りの流体温度を示す。この図より、増湿塔へ散水する水温は、増湿塔
圧力の飽和水蒸気温度よりも 20 ℃以上低くなっており、突沸現象が生じないことを確認できる。また、充
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填物下部の流下水温度は 100 ℃以下まで低下しており、この低温水により空気冷却器やエコノマイザで
排熱回収できることが判る。 
図 4-11 (6)は、運転状態ごとの WAC と増湿塔による加湿量と、水回収装置による回収水量の比較で
ある。これより、全ての条件で加湿水の大部分が回収されていることが判る。 
図 4-11 (7)は、燃焼ガス温度と、タービン排ガス温度である。基本的には燃料を増加させて燃焼ガス
温度を上げながら負荷を上昇していくが、WAC 無しで定格燃焼温度に到達した運転状態⑦から、発電
端出力を維持したまま吸気噴霧前後を実施すると、燃料が低減され、運転状態⑧では一旦燃焼ガス温
度が低下する。その状態でさらに出力を増加すると、運転状態⑨で再び定格燃焼温度となる。さらに、運
転状態⑩では、排ガス再加熱器への熱の供給を減少させると、再び燃料が低減され、燃焼ガス温度が低
下する。最後に、運転状態⑪で定格燃焼温度とする。 
その結果、図 4-11 (8)に示すように、燃焼ガス温度と同様な傾向で、負荷の増加とともに発電端効率
が上昇する。 
 
表 4-8 プラント機器の性能計画仕様と運転条件 
項目 選定根拠 仕様/条件 
ガスタービン本体
 
圧縮機 
吸気噴霧冷却(WAC) 
蒸発量(対吸気質量割合) % 目標値 1.5 
形式、断熱効率 - 
GT 本体仕様 
遠心 2 段、83 % 
タービン 形式、断熱効率 - 軸流 2 段、87 % 
燃焼器 
方式、燃焼効率 - 単缶式、99.99 % 
圧力損失 % 4.0 
プラント機器
 
空気冷却器 
空気出口温度 ℃ 増湿塔空気入口温度と同じ 105 
水出口温度 ℃ 増湿塔散布水温と同じ 160 
増湿塔 
散布水温 ℃ 
沸点－10 ℃ 
(循環水ポンプ動力低減、 
第 2 章の検討結果) 
160 
供給空気温度 ℃ 
出口空気温度と同等 
(温度変化の抑制、 
第 2 章の検討結果) 
105 
充填物形式 - 
周辺熱交換器の体積最小化
(第 2 章の検討結果) 
RSR#2 
充填物サイズ - φ 1.4 m × 高さ 1.0 m 
再生 
熱交換器 
温度効率(空気側) % 高温端温度差 40 ℃ 93 
圧力損失(空気/排ガス) % 圧損合計約 6 % 2.4 / 4.0 
エコノマイザ 
排ガス出口温度 ℃ 増湿塔流下水温 + 15 ℃ 100 
水出口温度 ℃ 増湿塔散布水温と同じ 160 
水回収装置 
形式 - 増湿塔加湿量の 110 %回収 
(第 3 章の検討結果) 
スプレイ式 
スプレイ水量 kg/s 45.1 
排ガス 
再加熱器 
再加熱温度 ℃ 排ガスの過熱度 30 ℃ 65 
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図 4-9 検証機の定格運転条件
G 回収水量=
発電端出力 kW T kg/s G G
発電端効率 %(LHV) P T T
G 水回収器 回収水
T G 再生 エコノマイザ 冷却器
T 熱交換器
ηad P ηt：
ηad G 湿分 15.5 wt% 93.3% T
T T T
P G
T
T
ηad
G 補給水 排ガス
T T G 再加熱器
P P T
気相 G 湿分 wt%
液滴 G
合計 G G
T
燃焼器冷却
G G G
WAC T T
純水 G T
G T 空気 増湿塔 T
G T P 冷却器 G G：kg/s
T 大気 T T：℃
P P：kPa
RH% 増湿塔加湿量= G G
kg/s T T
101.3
60.0 6.50 5.50
1.26 83.2 83.2
10.33 15.0 807.6 1.26
15.0 55.3
143.0 150.8
9.12 100.6
0.155 275.5 86.5
0.14
10.48 5.50
72.7
6.50 5.50 0.00
0.00
100.2 794.4 15.0
10.34 13.9
86.7% 10.38
11.8 114.1
739.4 10.54
39.7
61.6
82.5% 10.55 55.3
82.9% 1180 230.4 97.9
108.6
0.175
15.0 11.91
666.2
1.38 45.1 10.54 排気
42.4 燃料(NG) 773.4 33.9 60.9
発熱量LHV 10.38
3,677 49,538 kJ/kg 628.7
2段
Turb.
1段
Turb.
2段
Comp.
1段
Comp.
W1
W2
W3
W4 W5 W6
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図 4-10 プラントの起動手順(丸数字は表 4-9 の手順に対応) 
 
表 4-9 運転状態ごとの各部位の流量検討結果 
 
 
開始
燃焼器点火、
昇速
①FSNL(無負荷定格回転数)
到達、発電機併入
モーターによる起動、
排ガスダクト内パージ、
着火回転数まで昇速
定格負荷到達
③50%負荷まで
負荷上昇
④加湿開始
(排熱回収水を
増湿塔に散水開始)
⑦定格燃焼温度まで
負荷増加
⑧WAC
(吸気噴霧冷却)実施
⑨定格燃焼温度まで
負荷増加
⑩排ガス再加熱切替
(高温水の再循環を停止)
⑪定格燃焼温度まで
負荷増加
3,261 kW
1,113 ℃
3,561 kW
1,160 ℃
1,800 kW
869 ℃
17,800 rpm
発電機出力：
1,800 kW
燃焼ガス温度：
1,100 ℃
発電機出力：
3,261 kW
燃焼ガス温度：
1,180 ℃
3,561 kW
1,180 ℃
3,663 kW
1,180 ℃
回転数：
3,200 rpm
流量設定値
吸気噴霧水
蒸発流量
W1 [kg/s]
空気冷却器系
給水流量
W2 [kg/s]
エコノマイザ系
給水流量
W3 [kg/s]
空気冷却器
→増湿塔散水量
W4 [kg/s]
エコノマイザ
→増湿塔散水量
W5 [kg/s]
エコノマイザ
→排ガス再加熱器
再循環流量
W6 [kg/s]
流量設定方針
吸気質量流量の
1.5 %
加湿前：-
加湿後：W2
加湿前：-
加湿後：W3
白煙判定図で
判定
①FSNL
②25%負荷
③50%負荷
④50%負荷加湿開始 3
⑤50%負荷給水増加
⑥75%負荷
⑦定格燃焼温度
⑧WAC開始
⑨定格燃焼温度
⑩排ガス再加熱切替
⑪定格出力
3
0
- -
6.5
5.5
・出口水温度 < (飽和水温度-20 ℃)
・出口ガス温度 > (露点温度 + 10 ℃)
0
0.16
5.5
6.5
3
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図 4-11 各機器の運転状態 (1/2) 
0
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① ② ③ ④ ⑤ ⑥ ⑦ ⑧ ⑨ ⑩ ⑪
温
度
[℃
]
運転状態 [-]
(3) エコノマイザ周りの温度
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出口ガス温度
飽和温度
排ガス露点
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絶
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度
[ ℃
]
運転状態 [-]
(4) 排ガス再加熱器(GRH)周りの温度
入口水温度
出口水温度
入口ガス温度
出口ガス温度
排ガス露点
排ガス絶対湿度
0
5
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0.10
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① ② ③ ④ ⑤ ⑥ ⑦ ⑧ ⑨ ⑩ ⑪
W
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W
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流
量
[k
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s]
W
1 
流
量
[k
g/
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運転状態 [-]
(1) 水系統の流量設定値
W1(WAC)
W4(AC→HT)
W5(EC→HT)
W6(EC→GRH)
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度
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]
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(2) 空気冷却器周りの温度
入口水温度
出口水温度
入口ガス温度
出口ガス温度
飽和温度
空気露点
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図 4-11 各機器の運転状態 (2/2) 
0.0
0.2
0.4
0.6
0.8
1.0
1.2
1.4
1.6
① ② ③ ④ ⑤ ⑥ ⑦ ⑧ ⑨ ⑩ ⑪
流
量
[k
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s]
運転状態 [-]
(6) 加湿水量と回収水量
加湿(WAC、増湿)
回収水量
0
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100
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200
① ② ③ ④ ⑤ ⑥ ⑦ ⑧ ⑨ ⑩ ⑪
温
度
[℃
]
運転状態 [-]
(5) 増湿塔周りの温度
入口空気温度
給水温度
出口空気温度
充填物下部流下水
増湿塔圧力の飽和温度
0
200
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1400
① ② ③ ④ ⑤ ⑥ ⑦ ⑧ ⑨ ⑩ ⑪
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度
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]
運転状態 [-]
(7) 燃焼器の燃焼ガス温度、タービン排ガス温度
燃焼ガス温度
T排ガス温度
0
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0
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]
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(8) 発電端出力、効率
発電端出力
発電端効率
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図 4-12 排気筒からの白煙発生の判定 
 
4.5.3  大気温度が変化した場合のシステム特性と白煙予測 
前項で、排気筒からの白煙発生の予測において、大気温度 15 ℃の場合を検討した。大気温度が異
なる場合、前記図 4-12 の B 点は異なることはもちろん、ガスタービンの特性により、タービンの圧力比や
吸気流量、増湿塔での加湿量、排ガス出口温度が異なるため、A 点の温度と絶対湿度が異なる。そのた
め、大気温度が変化した場合のシステム全体の熱物質収支と、白煙の発生有無を予測した。 
大気温度特性の計算に用いた計算条件を表 4-10 に示す。燃焼ガス温度は基本的に 1180 ℃とする
が、高気温時等に、タービン排ガス温度が制限値(685 ℃)を超過しないように、燃焼ガス温度を制御する。
また、白煙発生防止のための排ガス再加熱器への熱水の再循環流量は、0 kg/s と 3 kg/s を変化させた。
前者は図 4-11 の最も高効率な運転状態⑪に相当し、後者は図 4-11 の運転状態⑨に該当する。排気
筒出口での排ガス温度、絶対湿度の状態は、前者が図 4-12 の A 点に相当し、後者は同図の D 点に相
当する。 
一方、大気温度特性の計算では、圧縮機の吸気温度が変化するだけでなく、システムの放熱先である
冷却塔から供給される水温も変化する。冷却塔の出口水温度は、基本的には外気の湿球温度に依存し、
冷却塔への戻り水温度、冷却塔の循環水量などにより複雑に変化するが、第 3 章で仮定した気温 15 ℃
および気温 30 ℃の場合の冷却塔出口水温の仮定値に対して直線外挿した一次式を用いた。また、水
回収スプレイ水量などは基本熱物質収支として提示した値を用いた。これらの境界条件を表 4-11 に示
す。 
大気温度 15 ℃で発電効率優先モードおよび白煙防止優先モードの場合のシステムヒートマスバラン
ス計算結果を、それぞれ図 4-13 および図 4-14 に示す。これらの計算は、機器の応答を考慮したオフ
デザインモードで計算したものである。図 4-14 の白煙防止モードでは、エコノマイザ出口の熱水を 3 
kg/s だけ、排ガス再加熱器に再循環させている点が発電効率優先モードとは異なる。また図 4-15 に、
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大気温度 30 ℃で発電効率優先モードの場合のシステムヒートマスバランス計算結果を示す。 
以下に、システムの状態量の変化を示しながら、大気温度特性について説明する。図 4-16 は、大気
温度が 5 ℃から 35 ℃まで変化した場合の圧縮機の吸気流量の変化、図 4-17 は同じく圧力比の変化
である。ガスタービンの圧縮機は、気温が変化した場合に吸い込み体積流量が一定となる性質があり、質
量流量は右下がりとなる。圧力比は、タービンの流動抵抗で決まるため、吸気質量流量の低下に対応し
て、右下がりとなる。図 4-18 は、圧縮機吐出空気温度、図 4-19 は空気冷却器出口空気温度の変化で
ある。吸気噴霧冷却により冷却されるものの、吸気温度が高いほど、圧縮機吐出空気温度は上昇する。
気温 15 ℃の図 4-13 と気温 30 ℃の図 4-15 を比較すると、気温 30 ℃の方が空気冷却器入口の空気
温度が 16.8 ℃高温であるが、空気流量は気温 30 ℃の方が 8.3 %少ないため、空気冷却器出口空気
温度は気温によらずほぼ一定となっている。図 4-20 は燃焼ガス温度、図 4-21 はタービン排ガス温度で
ある。気温 30 ℃までは、タービン排ガス温度が制限値(685 ℃)を超過しないため、燃焼ガス温度は
1180 ℃であるが、気温35 ℃の場合は制限値に達するため、燃焼ガス温度を10 ℃近く下げる運用とな
っている。図 4-22 は、空気冷却器交換熱量、図 4-23 はエコノマイザ交換熱量である。これらのグラフの
縦軸は、圧縮機の吸気流量を基準に比較してあり、空気冷却器もエコノマイザも高気温時にはそれぞれ
の空気、排ガス入口温度が高温になるのと、空気および排ガスの絶対湿度が高くなるため、高気温ほど、
吸気流量あたりの交換熱量が増加している。また、白煙防止優先モードでは、エコノマイザ出口の高温水
を排ガス再加熱器に再循環させているため、エコノマイザ入口水温が上昇し、エコノマイザの交換熱量が
小さくなっている。図 4-24 は再生熱交換器交換熱量、図 4-25 は排ガス再加熱器交換熱量である。高
気温条件では排ガス入口温度がより高温となるため、再生熱交換器の交換熱量は増加している。排ガス
再加熱器の交換熱量は、白煙防止優先モードでは、エコノマイザ出口の高温の熱水を再循環させている
ため、約 1.7 倍の交換熱量となっている。 
図 4-26 は増湿塔加湿量、即ち吸気流量あたりの加湿量の質量流量を示す。図 4-27 は、同じく増湿
塔加湿量の質量流量である。増湿塔の加湿量は、空気冷却器とエコノマイザの排熱回収熱量に依存し、
これらは図 4-22 および図 4-23 に示すように、高温ほど大きいため、吸気流量あたりの加湿量は高温ほ
ど大きくなっている。一方、圧縮機の吸気流量は高温ほど小さくなるため、加湿量の質量流量は気温によ
らずほぼ一定となっている。また、白煙防止優先モードではエコノマイザの回収熱量が少なくなるため、加
湿量は少なくなっている。 
図 4-28に吸気に含まれる湿分流量を、図 4-29に吸気噴霧水流量を示す。本検討では、全ての条件
で大気中の相対湿度は 60 %と仮定しているため、吸気に含まれる湿分流量は、気温の上昇とともに増加
が大きくなる。吸気噴霧水流量は、吸気流量に比例した流量であるので、大気温度が上昇すると若干減
少する。 
図 4-30 に燃焼で生成する湿分量を、図 4-31 に排ガス中の湿分流量を示す。燃焼で生成する湿分量
は燃料の投入量に比例するため、高気温条件では圧縮機の吸気流量の低下に対応して減少している。
排ガス中湿分流量は、前記図 4-27の増湿塔加湿量と、図 4-28の吸気に含まれる湿分流量と吸気噴霧
水流量、図4-30の燃焼で生成する湿分量の合計であり、主に吸気に含まれる湿分流量の影響が大きく、
気温が高くなると排ガス中湿分流量が増加する。 
図 4-32 は、水回収装置入口での排ガス流量である。排ガス流量は、吸気流量、加湿量、燃料流量な
どの合計であるが、吸気流量の変化の影響が大きく、高気温条件で排ガス流量が減少している。 
次に、図 4-33 にエコノマイザ入口排ガス温度を、図 4-34 にエコノマイザ出口排ガス温度を示す。図 
 86 
4-21 で示したように、ガスタービンの排ガス温度は、高気温ほど高温であるが、再生熱交換器へ供給され
る低温空気の温度は湿り空気の飽和温度であり、エコノマイザ入口排ガス温度の大気温度依存性は、小
さくなっている。さらに、エコノマイザへの給水温度は、増湿塔の充填物流下水温度で決まり、これも気温
の影響が少ないため、エコノマイザ出口排ガス温度の大気温度依存性はさらに小さくなる。また、白煙防
止優先モードでは、エコノマイザ入口水温が高くなるため、コノマイザ出口排ガス温度は高くなっている。
図 4-35 は、水回収装置入口排ガス露点温度、図 4-36 はスプレイ水温である。露点温度は、図 4-31 の
排ガス中の湿分流量で決まり、気温が高い場合ほど露点温度が高くなっている。スプレイ水温は表 4-11
に示した冷却塔出口水温にほぼ追従して変化し、気温が高い場合ほどスプレイ水温が高くなる。排ガス
中にスプレイされた液滴は、図 4-37 に示した水温の回収水となる。湿分の大部分を除去された排ガスの
温度は、図 4-38に示す温度となる。気温とともにスプレイ水温が高くなるため、これら回収水温度と排ガス
温度は、気温とともに高温となる。図 4-39 は、吸気流量あたりの回収水量である。排ガス中の露点温度が
気温とともに上昇することに対応し、大気温度に対して単調増加になっている。一方、図 4-40 は回収水
量の質量流量であり、図 4-31 の排ガス中の湿分流量と同様に、気温 15 ℃程度まで横ばいまたは減少
で、それ以上の気温では上昇の傾向を示す。図 4-41 は、増湿塔の加湿量に対する水回収装置での回
収水量の比率であり、図 4-27に示すように増湿塔の加湿量は高気温時に減少するものの、図4-40の水
回収量は高気温時に増加するため、この比率は高気温時に大きくなっている。図 4-42 および図 4-43 は、
回収水冷却器の交換熱量を、それぞれ吸気流量基準および燃料熱量基準で示したものである。これら
は、湿分の凝縮潜熱に比例するため、図 4-39 と同様、高気温ほど交換熱量は大きくなっている。図 4-44
は、排気筒出口の排ガス温度、図 4-45 は排気筒出口の絶対湿度であり、図 4-38 に示す水回収装置出
口排ガス温度と同様、高気温条件で温度および絶対湿度が大きくなっている。図 4-46 に示す排気筒出
口排ガスの熱量(燃料熱量当たり)は、図 4-44 に示す排気筒出口の排ガス温度および図 4-45 に示す絶
対湿度に対応して、高気温条件で熱量が大きくなっている。 
図 4-47 は、発電端出力、図 4-48 は発電端効率の大気温度特性である。高気温条件では、圧縮機
吸気流量と圧縮機圧力比がともに低下する相乗影響により、発電端出力は低下する。発電端効率は、外
部に捨てる排熱が少ない方が高いが、AHAT の場合、外部に廃棄する熱は、図 4-43 の、回収水冷却器
の交換熱量(燃料熱量あたり)と、図 4-46 の排気筒出口排ガスの熱量(燃料熱量当たり)の和であるので、
これらの値が小さな、低気温条件ほど発電端効率が高くなる。 
このようなシステム全体の大気温度特性の解析により求めたシステム性能、加湿量、水回収量、排気筒
出口の排ガス条件などを表 4-12 に整理して示す。次節で、この排気筒出口の排ガス条件を用いて、白
煙発生状況を予測する。 
  
 87 
 
表 4-10 大気温度特性の計算で用いた境界条件 
境界条件名 条件値 備考 
大気温度 5 ℃～35 ℃ 圧縮機内でのアイシング発生を考慮し、
5 ℃以上とした。 
大気相対湿度 60 %  
大気圧力 101.3 kPa  
WAC 噴霧量 1.5 % 対吸気質量割合 
燃焼ガス温度 1180 ℃ 但し、排ガス温度による制限あり 
タービン排ガス温度制限 685 ℃  
排ガス再加熱器 
再循環流量 
0 または 3 kg/s 発電効率優先モード 
or 白煙防止優先モード 
 
表 4-11 大気温度が変化した場合の、冷却塔周りのシステム境界条件 
境界条件名 条件値 備考 
冷却塔出口水温 
T w 
Tw = 0.2 T a + 23 第 3 章の 2 点の仮定値を外挿 
(気温 T a = 15 ℃ → 水温 T w = 26 ℃ 
気温 T a = 30 ℃ → 水温 T w = 29 ℃) 
水回収スプレイ水量 45 kg/s 第 3 章の検討結果より 
冷却塔循環水量 109 kg/s 〃 
スプレイ液滴径 650 µm 〃 
 
 
図 4-13 大気温度 15 ℃、発電効率優先モードのヒートマスバランス計算結果 
G 回収水量=
発電端出力 kW T kg/s G G
発電端効率 %(LHV) P T T
G 水回収器 回収水
T G 再生 エコノマイザ 冷却器
T 熱交換器
ηad P ηt：
ηad G 湿分 15.5 wt% 93.3% T
T T T
P G
T
T
ηad
G 補給水 排ガス
T T G 再加熱器
P P T
気相 G 湿分 wt%
液滴 G
合計 G G
T
燃焼器冷却
G G G
WAC T T
純水 G T
G T 空気 増湿塔 T
G T P 冷却器 G G：kg/s
T 大気 T T：℃
P P：kPa
RH% 増湿塔加湿量= G G
kg/s T T
101.3
60.0 6.50 5.50
1.26 83.2 83.2
10.33 15.0 807.6 1.26
15.0 55.3
143.0 150.8
9.12 100.6
0.155 275.5 86.5
0.14
10.48 5.50
72.7
6.50 5.50 0.00
0.00
100.2 794.4 15.0
10.34 13.9
86.7% 10.38
11.8 114.1
739.4 10.54
39.7
61.6
82.5% 10.55 55.3
82.9% 1180 230.4 97.9
108.6
0.175
15.0 11.91
666.2
1.38 45.1 10.54 排気
42.4 燃料(NG) 773.4 33.9 60.9
発熱量LHV 10.38
3,677 49,538 kJ/kg 628.7
2段
Turb.
1段
Turb.
2段
Comp.
1段
Comp.
W1
W2
W3
W4 W5 W6
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図 4-14 大気温度 15 ℃、白煙防止優先モードのヒートマスバランス計算結果 
 
 
図 4-15 大気温度 30 ℃、発電効率優先モードのヒートマスバランス計算結果 
 
G 回収水量=
発電端出力 kW T kg/s G G
発電端効率 %(LHV) P T T
G 水回収器 回収水
T G 再生 エコノマイザ 冷却器
T 熱交換器
ηad P ηt：
ηad G 湿分 14.6 wt% 93.4% T
T T T
P G
T
T
ηad
G 補給水 排ガス
T T G 再加熱器
P P T
気相 G 湿分 wt%
液滴 G
合計 G G
T
燃焼器冷却
G G G
WAC T T (再循環)
純水 G T
G T 空気 増湿塔 T
G T P 冷却器 G G：kg/s
T 大気 T T：℃
P P：kPa
RH% 増湿塔加湿量= G G
kg/s T T
101.3
60.0 6.50 5.50
1.15 83.2 83.2
10.38 15.0 803.7 1.15
15.0 54.0
143.0 139.0
9.17 100.7
0.156 274.7 86.3
0.14
10.54 8.50
91.7
6.50 5.50 3.00
0.00
100.2 790.6 15.0
10.40 13.0
86.6% 10.32
11.8 112.1
735.9 10.58
39.2
75.8
82.4% 10.49 54.0
82.9% 1180 228.8 103.3
108.6
0.173
15.0 11.86
665.4
1.27 45.1 10.58 排気
41.8 燃料(NG) 769.7 33.6 75.0
発熱量LHV 10.32
3,573 49,538 kJ/kg 628.8
2段
Turb.
1段
Turb.
2段
Comp.
1段
Comp.
W1
W2
W3
W4 W5 W6
G 回収水量=
発電端出力 kW T kg/s G G
発電端効率 %(LHV) P T T
G 水回収器 回収水
T G 再生 エコノマイザ 冷却器
T 熱交換器
ηad P ηt：
ηad G 湿分 17.0 wt% 93.4% T
T T T
P G
T
T
ηad
G 補給水 排ガス
T T G 再加熱器
P P T
気相 G 湿分 wt%
液滴 G
合計 G G
T
燃焼器冷却
G G G
WAC T T
純水 G T
G T 空気 増湿塔 T
G T P 冷却器 G G：kg/s
T 大気 T T：℃
P P：kPa
RH% 増湿塔加湿量= G G
kg/s T T
101.3
60.0 6.50 5.50
1.25 85.0 85.0
9.53 30.0 758.2 1.25
30.0 57.9
145.9 149.7
8.42 101.1
0.143 292.3 88.2
0.12
9.67 5.50
75.0
6.50 5.50 0.00
0.00
100.2 745.9 30.0
9.55 15.5
86.6% 9.67
25.1 115.2
694.3 9.69
41.9
64.4
82.8% 9.83 57.9
83.0% 1180 232.6 98.0
108.6
0.162
15.0 11.08
681.9
1.39 45.1 9.69 排気
41.4 燃料(NG) 726.2 36.8 63.6
発熱量LHV 9.67
3,310 49,538 kJ/kg 644.3
2段
Turb.
1段
Turb.
2段
Comp.
1段
Comp.
W1
W2
W3
W4 W5 W6
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図 4-16 圧縮機吸気流量 図 4-17 圧縮機圧力比 
 
 
図 4-18 圧縮機吐出空気温度 図 4-19 空気冷却器出口空気温度 
 
 
図 4-20 燃焼ガス温度 図 4-21 タービン排ガス温度 
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図 4-22 空気冷却器交換熱量 図 4-23 エコノマイザ交換熱量 
 
 
図 4-24 再生熱交換器交換熱量 図 4-25 排ガス再加熱器交換熱量 
 
 
図 4-26 増湿塔加湿量 (吸気流量あたり) 図 4-27 増湿塔加湿量 (質量流量) 
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図 4-28 吸気に含まれる湿分流量 図 4-29 吸気噴霧水流量 
 
 
図 4-30 燃焼で生成する湿分量 図 4-31 排ガス中湿分流量 
 
 
図 4-32 水回収装置入口での排ガス流量 
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図 4-33 エコノマイザ入口排ガス温度 図 4-34 エコノマイザ出口排ガス温度 
 
 
図 4-35 水回収装置入口排ガス露点温度 図 4-36 スプレイ水温 
 
 
図 4-37 水回収装置回収水温度 図 4-38 水回収装置出口排ガス温度 
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図 4-39 水回収装置回収水量(吸気流量あたり) 図 4-40 水回収装置回収水量(質量流量) 
 
 
図 4-41 水回収率(増湿塔加湿量基準)の大気温度特性 
 
 
図 4-42 回収水冷却器交換熱量 
(吸気流量あたり) 
図 4-43 回収水冷却器交換熱量 
(燃料熱量あたり) 
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図 4-44 排気筒出口排ガス温度 図 4-45 排気筒出口排ガス絶対湿度 
 
 
図 4-46 排気筒出口排ガスの熱量(燃料熱量当たり) 
 
 
図 4-47 発電端出力 図 4-48 発電端効率 
50
60
70
80
90
-10 0 10 20 30 40 50
排
気
筒
出
口
排
ガ
ス
温
度
[℃
]
気温 [℃]
効率優先
白煙防止
0.03
0.04
0.05
0.06
0.07
-10 0 10 20 30 40 50
排
気
筒
出
口
排
ガ
ス
絶
対
湿
度
[k
g/
kg
']
気温 [℃]
効率優先
白煙防止
0.1
0.2
0.3
-10 0 10 20 30 40 50
排
気
筒
出
口
排
ガ
ス
熱
量
[k
W
/(燃
料
熱
量
(H
H
V)
kW
]
気温 [℃]
効率優先
白煙防止
2,500
3,000
3,500
4,000
-10 0 10 20 30 40 50
発
電
端
出
力
[k
W
]
気温 [℃]
効率優先
白煙防止
35
40
45
-10 0 10 20 30 40 50
発
電
端
効
率
[%
]
気温 [℃]
効率優先
白煙防止
 95 
 
 
 
表 4-12 システム性能、加湿量、水回収量、排気筒出口の排ガス条件の計算結果 
 
発電端
出力
[kW]
発電端
効率
(LHV)
[%]
吸気流量
[kg/s]
圧縮機
圧力比
[-]
増湿塔
加湿量
[kg/s]
回収水量
[kg/s]
水回収
スプレイ
水温
[℃]
水回収率
(増湿塔
加湿量
基準)[-]
回収水温
[℃]
排気筒
出口ガス
温度
[℃]
排気筒
出口ガス
絶対湿度
[kg/kg']
1 5 3,878 42.6 10.86 8.45 1.26 1.38 32.1 110.0% 53.8 60.4 0.043
2 10 3,756 42.4 10.59 8.26 1.26 1.38 33.0 109.6% 54.5 61.0 0.045
3 15 3,677 42.4 10.34 8.08 1.26 1.38 33.9 109.6% 55.3 61.6 0.047
4 20 3,528 41.9 10.06 7.92 1.26 1.38 34.8 109.7% 56.0 62.4 0.049
5 30 3,310 41.4 9.55 7.58 1.25 1.39 36.8 111.7% 57.9 64.4 0.053
6 35 3,173 40.9 9.32 7.41 1.24 1.41 37.8 113.5% 59.0 65.5 0.056
7 5 3,797 42.2 10.94 8.39 1.15 1.28 31.7 111.4% 52.6 74.7 0.042
8 10 3,694 42.1 10.66 8.21 1.15 1.28 32.6 110.9% 53.3 75.2 0.044
9 15 3,573 41.8 10.40 8.04 1.15 1.27 33.6 110.7% 54.0 75.8 0.046
10 20 3,460 41.5 10.14 7.87 1.15 1.28 34.5 111.0% 54.9 76.5 0.048
11 30 3,239 40.9 9.64 7.55 1.15 1.30 36.5 112.9% 56.9 78.3 0.052
12 35 3,116 40.4 9.41 7.38 1.15 1.32 37.6 114.9% 58.1 79.3 0.055
0
(発電効率
優先
モード)
1.5
3.0
(白煙防止
優先
モード)
1.5
気温
[℃]
WAC
蒸発量
(対吸気
流量)
[%]
システム全体 水回収装置周辺
No.
再循環
流量
[kg/s]
(排ガス
再加熱
モード)
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4.5.4  白煙防止優先モードの評価結果 
図 4-49 に、発電効率優先モードでの (a)気温 5 ℃および (b)気温 10 ℃の場合の白煙発生判定図
を示す。これら図には、排気筒出口での排ガスの温度・湿度条件と、空気湿度の飽和曲線が示されてい
る。排ガス出口温度・湿度条件と、大気の温度・湿度条件を結んだ直線が、空気湿度の飽和曲線と交差
する場合に白煙を生じる。従って、気温5 ℃では相対湿度60 %でも相対湿度90 %でも白煙は発生する
と考えられる。一方、気温 10 ℃の場合、相対湿度 90 %の運転条件では白煙を生じ、相対湿度 60 %の
条件では白煙は生じないと考えられる。 
そこで、給水加熱器出口の熱水を 3 kg/s だけ排ガス再加熱器に循環させて、排ガス再加熱器への給
水の温度と流量を同時に増加させる白煙防止優先モードにした場合の白煙発生判定図を図 4-50 に示
す。この図によると、 (a)気温 5 ℃の場合、相対湿度 90 %の運転条件では白煙を生じ、相対湿度 60 %
の条件では白煙は生じなくなり、(b)気温 10 ℃では、相対湿度 90 %でも 60 %でも、白煙は生じないと考
えられる。同様に他の大気温度条件でも排ガス再加熱器出口の排ガス温度と絶対湿度を計算し、相対湿
度 90 %および 60 %に関して白煙発生の有無を判定した結果を表 4-13 に示す。このように、本研究のヒ
ートマスバランス計算手法により、大気温度の条件が変化した場合でも、水回収装置出口の排ガス温度、
湿度が予測できるため、白煙発生の予測と排ガス再加熱器の運用計画が可能となった。同時に、運転状
況に応じた水回収装置による回収水量が予測できるため、季節や運転出力の変化による必要な補給水
量を把握可能となった。 
 
 
図 4-49 発電効率優先モードにおける (a)気温 5 ℃および(b)気温 10 ℃の場合の白煙発生判定図 
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図 4-50 白煙防止優先モードにおける (a)気温 5 ℃および (b)気温 10 ℃の場合の白煙発生判定図 
 
表 4-13 白煙発生有無の予測結果 
 
 
4.6  まとめ 
高湿分空気利用ガスタービンシステムは複雑な応答を示す機器が再帰的に組み合わせられており、
従来の手法では運転状態が変化したオフデザイン点での平衡状態を計算できなかった。本研究ではシ
ステム全体に関して、各機器のオフデザインでの動作特性を連成させた熱物質収支計算を可能とするた
め、ガスタービン本体や熱交換器など、第 2 章で述べた増湿塔、第 3 章で述べた水回収装置以外の機
器に関してもモデル化した。逐次法によりシステム全体の熱物質収支計算を可能とするにあたり、一時遅
れ要素を利用して計算の発散を防ぎつつ、現実的な時間で計算可能となる工夫をした。その結果、各機
器の動作特性を連成させた熱物質収支を現実的な時間(デュアルコア CPU、クロック周波数 3 GHz のパ
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4 20 62.4 0.049 ○ ○
5 30 64.4 0.053 ○ ○
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8 10 75.2 0.044 ○ ○
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ソコンで 30 分以内)で計算可能となった。 
このように、増湿塔や水回収装置の複雑な応答特性を連成させてシステム全体の熱物質収支を計算
可能としたことで、表 4-9 に示したように、従来の手法では不可能であった各状態での空気冷却器、エコ
ノマイザの循環水流量と、排ガス再加熱器への再循環水流量、吸気噴霧冷却水の流量(W1～W6)の運
用計画が可能となった。具体的には、(a)運転状況に応じた増湿塔からの排水温度の予測による、空気
冷却器やエコノマイザなどの熱交換器内部や増湿塔での沸騰(スチーミング)や結露発生を回避した増湿
塔循環水の流量計画、(b)部分負荷運転での増湿塔での加湿量の予測による、燃焼器の燃焼安定性を
考慮した燃料切替計画、(c)水回収装置出口の排ガス温度、湿度の予測による、白煙発生の予測と排ガ
ス再加熱器の運用計画、等が可能となった。本手法により、次章で述べる大気温度の変化によるシステム
全体の応答も同様に計算可能であり、季節による発電端出力、発電端効率、水回収装置による回収水量
が予測できるようになり、年間の発電設備の運用計画、燃料や水などの運転に必要なユティリティーの調
達計画に適用できる。  
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5.  要素およびシステム実験による検証 
5.1  増湿塔および水回収装置の試験条件 
本研究の第 2 章、第 3 章で構築した増湿塔および水回収装置のモデルの検証のため、複数の異なる
試験条件のデータに関して計算結果と試験結果とを比較する。増湿塔および水回収装置の運転状態は、
プラントの排熱回収量に大きく依存するため、加湿状態、排ガス再加熱の状態、発電出力などが異なる
試験状態から、表 5-1 に示す E1～E6 の合計 6 ケースを選定した。同表で給水流量 W1、W4～W6 は
前章で定義したものであり、図 5-1 に示すように、W1 は吸気噴霧冷却、W4 は空気冷却器から増湿塔、
W5 はエコノマイザから増湿塔、W6 はエコノマイザから排ガス再加熱器への給水流量である。ケース E1、
E2 では、空気冷却器で回収した発熱は加湿のために利用しない「部分加湿モード」である。また、ケース
E1～E5 はエコノマイザ出口水の一部を排ガス再加熱器に再循環させる「白煙防止優先モード」であり、
ケース E6 は排ガス再加熱器への再循環は実施せず、エコノマイザで回収した排熱を全て加湿に利用す
る「発電効率優先モード」である。これらの 6 ケースは、発電出力一定の状態で 30 分以上保持して、シス
テム全体の状態が静定した点を選定してある。 
以下これら6 ケースについて、増湿塔および水回収装置の運転状態を測定し、本研究で検討したこれ
ら機器の特性評価モデルの妥当性を検証する。 
 
表 5-1 増湿塔および水回収装置の性能評価に用いた試験ケース 
試験 
ケース 
出力 
[kW] 
給水流量 [kg/s] 備考 
W1 W4 W5 W6 加湿モード 排ガス再加熱モード 
E1 1,800 
0.0 0.0 3.0  
3.0  
部分加湿 
白煙防止優先 
E2 2,190 
E3 3,270 
6.5 5.5 フル加湿 E4 3,600 0.1 E5 3,850 
E6 3,990 7.0  0.0 発電効率優先 
 
 
図 5-1 システム検証機における部分負荷での給水流量 W1、W4～W6 の定義 
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5.2  増湿塔の検証結果 
5.2.1  測定方法 
システム検証機では、図 5-2 に示すように、第 2 章で基本設計した増湿塔を使用した。増湿塔の下部
タンクは、増湿塔循環水の貯槽を兼ねており、加湿により循環水が減少しても水位 L1 が一定値となるよう、
補給水の流量 F2 を自動制御している。増湿塔の加湿量を測定するために、表 5-2 に記載された二種類
の方法に同時に実施し、これらを比較した。 
 
 
図 5-2 増湿塔の構造と、加湿量の導出に用いたセンサ 
 
表 5-2 増湿塔の加湿量の測定方法 
No. 方法 内容 
1 水収支から導出 増湿塔下部タンクの水位 L1 の変化と、下部タンクへの補給水
流量 F2 の変化から加湿量を導出。 
2 増湿塔出口温度が飽和温度と
仮定 
増湿塔出口の湿り空気が、飽和状態にあると仮定して、増湿塔
出口空気温度 T1 の測定値から、増湿塔出口の絶対湿度を計
算により導出。増湿塔入口の絶対湿度は、湿度センサ A1 で測
定し、これらの絶対湿度の変化と、入口空気流量測定値 F1 の
積から加湿量を導出。 
 
5.2.2  検証結果の検討 
前記の試験ケース E1～E6 における、増湿塔の境界条件と、加湿量の計算および測定結果を表 5-3
に示す。同表の No.15 に記載されている「計算値」とは、試験時の入口境界条件を入力として、第 2 章で
検討した増湿塔評価モデルで計算した出口条件の予測値である。加湿量の測定値は、増湿塔への補給
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水の水収支から導出したもの(以下、水収支からの加湿量)と、増湿塔出口温度が水蒸気の飽和温度であ
ると仮定して水蒸気分圧から導出したもの(以下、飽和仮定の加湿量)を併記した。また図 5-3 に、これら
加湿量の計算値と測定値の関係を図示する。次に、図 5-4 に各試験ケースの空気の入口および出口流
体温度の関係を、図 5-5 に散布水温度と流下水温度の関係を示す。さらに、図 5-6 に試験ケース E6 の
充填物内部での温度、絶対湿度、熱移動等の分布の計算結果を示す。 
まず、増湿塔の運用条件に関しては、散布水温度が第 2 章で検討した 160 ℃となるよう、散布水量を
13.5 kg/s として運転した。この流量は、第 4 章のシステム全体の運用計画で検討した流量よりも若干大
きいが、同検討により選定したポンプで運転可能な範囲であった。増湿塔への空気供給温度は、圧縮機
吐出空気温度が計画値より高温となった影響により、第 4 章で計画した温度よりも約 20 ℃高温となって
いる。この温度は、第 2 章で考慮した高温空気と散布水の接触による突沸を防止する観点から、問題の
無い温度である。 
次に、図 5-6 により、試験ケース E6 の増湿塔内部での液膜表面からの蒸発挙動を説明する。空気温
度は入口では 127.8 ℃であるが、充填物の下部では散布水温度の方が低温であり、空気は液膜からの
直接接触熱伝達により冷却される。しかしながら、充填物の上部では散布水温度の方が高温であるため、
空気が直接接触熱伝達により加熱される。その結果、空気出口温度は空気入口温度よりも低温の
123.1 ℃となり放出される。また、154.8 ℃で散布された散布水は、液膜表面からの蒸発により蒸発潜熱
を奪われるため、充填物の全ての領域で温度は単調に低下し、91.6 ℃の液膜として充填物から流下す
る。興味深いのは、通常の熱交換器と異なり、空気も散布水もどちらも出口温度の方が入口温度よりも低
温となっている点である。また、散布水が加熱流体であるにも関わらず、散布水の出口温度が被加熱流
体である空気の入口温度よりも低温になっている。これが増湿塔固有の応答であり、図 5-4 に示した全て
の試験ケースでも同様の関係となっていることから、システム全体の熱物質収支を定量的に検討する際
に、本研究のような詳細モデルの導入が必要であることを示している。液膜表面からの蒸発は、液膜表面
の絶対湿度と空気の絶対湿度の差を駆動力として起こるため、体積当たりの物質移動量は充填物の上
部で極大となっている。システム検証機の設計時には、空気を 105 ℃まで冷却してから供給する計画で
あったが、各機器の仕上がり値として 127.8 ℃までしか冷却できず、出口空気温度が計画よりも 15 ℃以
上高温となり、増湿塔出口の相対湿度は 95.7 %になる計算結果となった。 
次に、図 5-3の加湿量の計算値と測定値の比較によると、試験ケースE3～E6の計算値は、水収支か
らの加湿量の測定値および飽和仮定の加湿量の測定値とよく一致している。試験ケースE1およびE2 は
部分加湿モードであり、空気冷却器からの熱水を系外に排出しているため、水収支からの加湿量の測定
ができなかった。試験ケース E1 および E2 では、増湿塔出口温度の測定値が飽和水蒸気温度であると
仮定した評価によると、加湿量が計算よりも 1.1～1.2 倍多い結果となっている。これらのケースは、空気
の出口相対湿度の計算結果がそれぞれ約 70 %、約 80 %となっており、実現象としても増湿塔出口が飽
和でなく過熱状態となっている可能性がある。 
空気出口温度に関しては、試験ケース E3～E6 では、計算値が測定値よりも 1～2 ℃高めになってい
る。原因として、前記表 5-3 に示すように、計算結果は相対湿度が 94 %以上 100 %未満であり、過熱蒸
気となっている点が挙げられる。計算上は、物質伝達率と熱伝達率を比較して、熱伝達のほうが支配的で
ある場合に過熱状態となるため、前章で説明した熱伝達容量係数の推算値が、過大評価になっている可
能性がある。ケース E1、E2 の「部分加湿」では、出口空気温度の計算値が測定値よりも 4～6 ℃高温と
なっているが、相対湿度の計算結果がそれぞれ約 70 %、約 80 %となっているので、実際には出口空気
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温度は低く、相対湿度が高いと考えられる。 
充填物からの流下水温度に関しては、試験ケース E2～E6 では、計算と測定は約 1 ℃以内で一致し
ているが、ケース E1 では測定結果の水温の方が約 5 ℃高温である。試験ケース E1 では、散布水の流
量が、定格運転状態の約 1/4 しかなく、第 2 章で H G (気相移動単位高さ)を求める際の液膜の空塔流速
L が約 7 m3/m2h であり相関式の定義範囲(10 < L [m3/m2h] < 40)を逸脱していることが原因と考えられ
る。 
上記をまとめると、フル加湿運転モードである、ケース E3～E6 では、増湿塔出口の空気温度、流下
水温度はそれぞれ 2 ℃以内の偏差で、加湿量に関しては 3 %以内の偏差で、計算値と実測値が概ね一
致した。また、増湿塔への散布水量や加湿量が定格運転時の半分以下の部分加湿モードであるケース
E1～E2 でも流体出口温度は 5～6 ℃以内、加湿量は 20 %以内で一致しているので、第 2 章で検討し
た増湿塔評価モデルを用いることにより、定格負荷近辺では加湿量に関して 3 %程度、部分負荷条件で
は概ね 20 %以内の精度で、AHAT システムの充填物の設計と部分負荷での挙動計算が可能であると考
える。 
 
表 5-3 増湿塔の境界条件と、加湿量の計算および測定結果 
 
E1 E2 E3 E4 E5 E6
kW 1,800 2,190 3,270 3,600 3,850 3,985
kg/s 8.94 8.72 8.32 8.86 8.74 8.61
℃ 99.9 106.1 123.6 126.1 126.7 127.8
kPaA 702.7 723.7 798.9 840.3 852.9 859.8
kg/kg' 0.0011 0.0013 0.0028 0.0128 0.0131 0.0139
kg/s 2.89 7.03 12.34 12.59 12.68 13.54
℃ 126.8 109.4 147.2 148.2 150.9 154.8
計算 kg/s 0.37 0.51 1.40 1.38 1.43 1.58
測定
(水収支) kg/s - - 1.39 1.38 1.44 1.54
測定
(飽和仮定) kg/s 0.43 0.56 1.40 1.40 1.43 1.56
偏差
(測定(水収支)/計算) 倍 (1.17) (1.09) 0.99 1.00 1.01 0.97
計算 ℃ 88.2 93.4 117.2 118.9 120.4 123.1
測定 ℃ 81.9 89.4 115.6 117.3 118.7 121.2
偏差
(測定-計算) ℃ -6.3 -4.0 -1.6 -1.6 -1.7 -1.9
相対湿度 計算 % 68.1 80.2 94.9 94.2 94.6 95.7
計算 ℃ 63.4 72.1 85.6 89.3 90.1 91.6
測定 ℃ 68.0 71.7 86.8 90.3 90.9 92.5
偏差
(測定-計算) ℃ 4.5 -0.4 1.2 1.0 0.7 0.9
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図 5-3 加湿量の測定値と計算値の比較 
 
 
図 5-4 各試験ケースの空気の入口および 
出口温度の関係 
図 5-5 各試験ケースの散布水温度および 
流下水温度の関係 
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図 5-6 試験ケース E6 の充填物内部での温度、絶対湿度、熱移動等の分布の計算結果 
 
5.3  水回収装置の検証結果 
5.3.1  測定方法 
水回収装置は、第 3 章で基本仕様を検討した幅 2300 mm×奥行き 2300 mm の角型の垂直ダクトで
ある。水回収装置の回収量測定として、表 5-4 に示す方法があり、これらの方法を併用して、結果を比較
することとした。導出のための計測点について、図 5-7 に示す。 
 
表 5-4 水回収装置の回収量の測定方法 
No. 方法 内容 
1 水収支から導出 水回収装置下部タンクの水位 L1 の変化と、水回収装置から増
湿塔への給水量 F1 と、水回収装置タンクへの補給水流量 F2
のバランスから導出。 
2 水回収装置出口飽和仮定 水回収装置出口の排ガス温度 T1 から、対応する飽和水蒸気
圧を求め、出口での絶対湿度とする。この出口湿度と水回収装
置入口排ガスの絶対湿度 A1 との差から、絶対湿度の変化を
導出し、乾燥ガス流量を乗じて回収水量を導出する。乾燥ガス
流量は、吸気流量計、燃料流量計から導出する。 
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図 5-7 水回収装置の構造と、水回収量の導出に用いたセンサ 
 
5.3.2  検証結果の検討 
水回収装置に関しても、前記表 5-1 に示した E1～E6 の合計 6 ケースに関し、第 3 章で構築したモ
デルによる計算結果と測定値を比較した。増湿塔と同様に、表 5-5 にこれらの比較結果を示す。水回収
量の測定値は、外部から水回収装置への補給水量、水回収装置から増湿塔への補給水量の水収支か
ら導出した値(以下、水収支からの回収量)、および水回収装置出口温度が水蒸気の飽和温度であると仮
定して水蒸気分圧から導出した値(以下、飽和仮定の回収量)を併記した。また、図 5-8 にこれら回収量
の計算値と測定値の関係を図示する。次に、図 5-9 に各試験ケースの排ガスの水回収装置への入口お
よび出口温度を、図 5-10 に水回収装置へ供給されるスプレイ水温度と排ガスと接触して流下する水温
を示す。さらに、図 5-11 に試験ケース E6 の水回収装置内部での温度、絶対湿度、熱移動等の分布の
計算結果を示す。 
まず、水回収装置の運用条件に関しては、第 3 章の検討結果では必要なスプレイ水量は 45 kg/s で
あったが、排ガスの流量が第 4 章で検討した流量よりも約 10 %大きくなり、水回収装置入口での排ガス
温度も約 10 ℃高温となったことを受け、スプレイ水量を約 62 kg/s まで増加させている。この流量増加は、
第 3 章での検討により選定したポンプで運転可能な範囲であった。 
表 5-5 に示したように、水回収装置入口の排ガス圧力は 102.1～103.3 kPa であり、ミストエリミネータ
と排ガス再加熱器も含めた水回収装置全体の圧力損失は計画値に近い約1～2 kPa であった。ミストエリ
ミネータの圧力損失に異常がないことから、第 3 章で検討した排ガス流速と気液接触距離、スプレイ液滴
径の組み合わせにより、逆流するミスト量がミストエリミネータの許容値以下に抑制できていると考える。 
次に、図 5-11 により、試験ケース E6 の水回収装置内部での、排ガスから液滴表面への凝縮挙動を
説明する。排ガス入口での絶対湿度は、0.1821 kg/kg’であり、温度 30.7 ℃のスプレイ液滴表面の絶対
湿度と比較して大きいため、この絶対湿度差を駆動力として排ガス中の湿分がスプレイ液滴の表面に凝
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縮する。凝縮する際に液滴には潜熱が付与され、液滴の温度が上昇する。絶対湿度の差は排ガスの入
口側で大きく、物質移動量は下部ほど大きくなる。また、高温の排ガスから低温のスプレイ液滴に対し、対
流熱伝達により熱が付与され、これも液滴の温度上昇に寄与する。排ガスの下流側では、絶対湿度の低
下が緩やかになるが、排ガス温度も低下するため、相対湿度は 100%に達する。また、水回収装置の場
合、増湿塔と異なり、通常の熱交換器と同様に一方の流体である排ガスは温度低下し、他方のスプレイ
水は温度上昇している。 
一方、スプレイ式水回収装置固有の特徴として、液滴の速度を考慮する必要があり、液滴の落下速度
は、スプレイノズル直下では約 20 m/s であったが、対向する排ガスの抗力により減速し、水回収装置の
下端では 4 m/s 程度となった。液滴の速度が大きすぎると、充分な気液接触時間が確保できず、水回収
量が低下する可能性があり、液滴の速度が低下しすぎると、特に微細な液滴径成分の逆流によるキャリ
ーオーバーが発生し、これも水回収量が低下に繋がる。液滴の速度は、液滴に抗力を及ぼす排ガスの体
積流量に影響されるため、ガスタービンの吸気流量やエコノマイザ出口温度に影響を受けるので、システ
ム全体の熱物質収支を定量的に検討する際には、本研究のようなに全体と連動した詳細モデルの導入
が必要である。 
次に、図 5-8 の水回収量に着目すると、水収支からの回収量の測定値と飽和仮定の回収量の測定
値は、全体的に同様の傾向で増減している。また、回収量の計算値に対して、測定値は全体的に約
10 %少ない。本研究のモデルによる計算結果と比較して回収量の測定値が少ない原因として、以下の
因子が考えられる。 
(1) 排ガスやスプレイの流れが、空間的に均等でなく(偏流)、想定していた気液接触が得られない
因子。 
(2) 隣接する他のスプレイノズルから噴霧された液滴と、液滴同士が衝突して再結合し、液滴径が
大きくなることにより、湿分の凝縮能力が低下する因子。 
(3) スプレイ液滴が、排気ダクト側面の壁に衝突して液膜となり、液滴よりも表面積が小さくなって、
湿分の凝縮能力が低下する因子。 
(4) 上段スプレイから発せられたスプレイ液滴が、下段スプレイのヘッダ(50A 配管)などの障害物
に衝突して液膜となり、湿分の凝縮能力が低下する因子。 
(5) スプレイ液滴の中に一部含まれる微細な液滴が、排ガス流れにより逆流(キャリーオーバー)し
て系外に散逸し、水回収量が減少する因子。 
これらの因子の(1)～(5)は、本研究のモデルでは無視しているため、それらが相乗した影響により、測
定結果の回収量が計算値よりも 10 %程度少なくなったと考える。最も回収量の低下が大きいのはケース
E2 であるが、このケースは排ガスの体積流量が最小であり、排ガス流速の空間的分布が計画値と異なっ
ている可能性が考えられる。 
さらに、図 5-9 により、排ガス出口温度に関して測定値と計算値を比較すると、測定値が計算値より 1
～2 ℃程度高温であり、前記の理由により水回収量を過大に評価していることと整合した結果となってい
る。また、水回収量が計算値よりも 10 %少なくなる場合、原因が上記(1)(2)(3)(4)の気液接触の阻害であ
れば、スプレイ水の温度変化も計算値よりも 10 %程度小さくなるはずである。ケース E3～E6 の場合、ス
プレイ水と流下水の温度差は、約 20 ℃なので、水回収量が計算値よりも 10 %少なくなる場合、流下水
温度は計算よりも約 2 ℃、低温になると予測できる。しかし、図 5-10 にも示すように、スプレイの流下水
温の測定値は、計算値より 0.5 ℃程度しか低温となっておらず、上記(1)(2)(3)(4)以外の(5)の要因の割
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合が大きいと考える。第 3 章の検討結果によると、排ガス流速 2.5 m/s、気液接触距離 1.5 m の場合、ザ
ウタ平均液滴径 600 µm のスプレイ液滴の逆流割合は約 30%になる。本実験におけるスプレイ水の流量
は 60 kg/s 以上であり、最大で約 18 kg/s の逆流ミストが発生している可能性があり、ミストエリミネータの
捕集効率が仮に 99%であれば残りの 1 %に相当する 0.18kg/s のミストが系外に散逸することになる。こ
の 0.18 kg/s は回収水量の 10 %以上であり、回収水量が計算値よりも約 10 %少なくなる原因として十分
可能性がある。従って、この(5)の要因に関しては、より捕集効率が高いミストエリミネータを設置することで
改善が可能と考えられる。また(3)に関しては、システムの大型化により、壁面に接触する液滴の割合が低
下し、影響が少なくなると考える。 
上記をまとめると、本研究で検討した水回収装置の性能予測モデルは、システム検証機による実測結
果と比較して出口排ガス温度、出口水温度をそれぞれ 2 ℃、1 ℃以内の精度で予測できた。しかしなが
ら、回収水量は約 10 %過大評価しており、スプレイ液滴の中に一部含まれる微細な液滴が排ガス流れに
より逆流(キャリーオーバー)して系外に散逸し、水回収量が減少するなどの原因が考えられる。このような
事象は捕集効率の高いミストエリミネータの設置などにより改善が可能と考えられ、この因子による影響も
予め考慮しておけば、本研究のモデルにより同様の方式の水回収装置の基本設計と、部分負荷での挙
動計算を詳細に実施することが可能と考える。 
 
表 5-5 水回収装置の境界条件と、水回収量の計算および測定結果 
 
 
E1 E2 E3 E4 E5 E6
kW 1,800 2,190 3,270 3,600 3,850 3,985
kg/s 11.80 11.71 12.31 12.95 12.89 13.01
℃ 93.3 77.9 107.5 110.4 112.5 105.6
kPaA 102.2 102.1 103.3 103.3 103.3 103.3
kg/kg' 0.0599 0.0773 0.1600 0.1628 0.1697 0.1821
kg/s 62.52 62.54 61.99 62.01 62.19 62.73
µm 628.7 628.7 678.8 634.7 632.7 627.6
℃ 27.0 28.4 24.3 25.4 26.2 30.7
計算 kg/s 0.39 0.55 1.45 1.54 1.58 1.63
測定
(水収支) kg/s 0.35 0.46 1.33 1.40 1.43 1.44
測定
(飽和仮定) kg/s 0.31 0.44 1.28 1.37 1.42 1.48
偏差
(測定(水収支)/計算) 倍 0.89 0.83 0.92 0.91 0.90 0.88
計算 ℃ 28.7 29.9 28.1 29.1 29.8 34.1
測定 ℃ 30.2 31.6 30.0 30.8 31.6 35.7
偏差
(測定-計算) ℃ 1.5 1.7 1.9 1.7 1.8 1.6
計算 ℃ 33.7 35.8 41.8 44.0 45.3 49.5
測定 ℃ 33.7 35.4 41.6 43.5 45.0 49.1
偏差
(測定-計算) ℃ 0.0 -0.4 -0.2 -0.5 -0.3 -0.4
発電端出力
出
口
条
件
(
計
算、
測
定
)
排ガス出口
回収量
温度
流下水
温度
入
口
境
界
条
件
(
測
定
値
)
排ガス入口
流量
温度
圧力
絶対湿度
スプレイ水
流量
液滴径
温度
試験ケース名 
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図 5-8 水回収量の測定値と計算値の比較 
 
 
図 5-9 各試験ケースの排ガスの入口 
および出口温度の関係 
図 5-10 各試験ケースのスプレイ水の入口 
および出口温度の関係 
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図 5-11 試験ケース E6 の水回収装置内部での温度、絶対湿度、熱移動等の分布の計算結果 
 
5.4  開発モデルによる部分負荷運転状態の予測 
5.4.1  試験条件の選定 
部分負荷運転状態の全体ヒートマスバランスを評価する試験ケースとして、表 5-6 に示す 4 つの試験
ケースを選定した。同表の列見出しに記載された記号 W1、W4～W6 は、本章の前記図 5-1 に同記号
で記載された水系配管の流量を示す。これらのケースは、排熱回収系への給水流量が異なっており、シ
ステムの排熱回収の状態が大きく異なる。HB1 は、部分加湿状態であり、AC(空気冷却器)の回収熱は
増湿塔へ付与せず、全て水回収装置へとバイパスさせている。HB2 は、AC と ECO(エコノマイザ)の回収
熱は全て増湿塔へ付与しているが、WAC は起動していない状態である。HB3 は、HB2 に加えて WAC
も起動した状態であるが、ECO の回収熱を EGR(排ガス再加熱器)に再循環させている。HB4 は、定格
運転の構成であり、ECO の回収熱を EGR へは供給せず、増湿塔での加湿を最大とする発電効率優先
モードである。 
 
表 5-6 試験ケース名と水系流量設定 
試験 
ケース 
電気 
出力 
[kW] 
水系流量 [kg/s] 備考 
WAC 
(W1) 
AC to 
HT 
(W4) 
ECO to 
HT 
(W5) 
ECO to 
EGR 
(W6) 
加湿 
モード 
排ガス再加熱
モード 
HB1 2,188 
- 
- 7.03  2.90  部分加湿 
白煙防止優先 HB2 3,294 6.37 5.48 3.05  
フル加湿 HB3 3,606 0.10  6.63 5.63 2.96  
HB4 3,985 0.10  6.57 6.97  - 発電効率優先 
0.0
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5.4.2  ガスタービン仕上がり値、特殊計測の補正 
圧縮機に関しては、設計時に作成された流量－圧力比、流量－効率の特性マップを基に、選定した 4
つの試験ケースの運転状態に最も合致するように、最小二乗法により流量の係数と効率の係数を補正し
た。流量に関しては 1 %弱、効率に関しては 2 %弱の補正を行なった。 
燃焼器の燃焼効率に関しては、試験ケース毎に、排ガス組成分析から推定した燃焼効率を定数として
補正した。入力した燃焼効率は、99.1 %～99.6 %の間であった。 
タービンのシール、リーク、冷却空気流量(対吸気質量割合)、タービン翼の損失係数は、計画時と異な
っており、これら 4 ケースの実測値を平均したものを全ケースに定数として入力した。 
熱交換器に関しては、表 5-7 に示すように、試験ケース HB4 の測定結果から、熱交換器の熱貫流率
K [kW/m2K]と伝熱面積 A [m2]の積(KA 値)を導出し、部分負荷状態でも、この KA 値を使用して交換
熱量や出口流体温度を求めた。 
最後に、計画時には考慮していなかった表 5-8 の特殊計測機器の損失を考慮した。 
 
表 5-7 試験ケース HB4 から導出した熱交換器の KA 値(熱貫流率と伝熱面積の積) 
熱交換器 
KA 値 
[kW/K] 
空気冷却器 18.7 
再生熱交換器 75.7 
エコノマイザ(給水加熱器) 39.2 
排ガス再加熱器 10.1 
回収水冷却器 410.0 
 
表 5-8 特殊計測機器の影響と、ヒートマスバランス計算への反映方法 
項目 影響と、ヒートマスバランス計算への反映方法 
タービン先端間隙センサからのリーク タービンからのリーク量として追加 
吸気流量計の圧損 圧力損失 1.2 kPa を吸気フィルタの圧力損失に追加 
圧縮空気流量計の圧損 圧力損失 2.2 kPa を空気系配管の圧力損失に追加 
 
5.4.3  各点の状態量、全体性能の比較 
表 5-6 に示した 4 種類の部分負荷状態 HB1～HB4 について、表 5-6 に記載された発電端電気出
力の要求値、大気温度条件、水系の給水流量(W1、W4～W6)、水回収スプレイ流量のみを入力条件と
し、システム全体の熱物質収支を計算した。部分負荷状態 HB1～HB4 について、主要な機器の出入り
口流体条件の、本研究による計算結果と実測値の偏差を表 5-9 に示す。また、部分負荷状態 HB4 の熱
物質収支の計算結果を、実測値と比較して図 5-12 に示す。これらの計算において、前記以外の各機器
の出入り口の温度や圧力などは一切入力していない。従って、ある機器の特性の計算で誤差を生じると、
その下流側の機器に温度や圧力、流量の情報が伝搬し、温度や圧力などの計算結果が、実測と乖離す
る原因となる。しかしながら、表 5-9 によると、発電効率の計算結果と測定値の差は 4 ケース平均で
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0.35 %(相対値)、同様に空気流量(2 ヶ所)の差は 1.4 %(相対値)、空気圧力(4 ヶ所)の差は 0.7 %(相対
値)、空気、排ガス、水系温度(16 箇所)の差は平均 4.9 ℃であった。 
発電効率の評価誤差はポイント数では 0.14 pt%以下となる。前記図 5-3 によると、増湿塔の加湿量の
予測誤差は平均 1 %であったが、これは吸気質量流量に対する湿分割合に換算すると約 0.2 %に相当
する。第 1 章の表 1-2 に示したように、吸気質量流量に対する加湿量が 1 pt%変化すると発電効率は
0.5 pt%変化するため、加湿量の誤差が 0.2 pt%だった場合には発電効率に 0.1 pt%だけ影響すると考
えられ、発電効率の評価誤差が 0.14 pt%以下となったことは妥当である。 
流量の評価誤差が比較的大きい理由は、 タービンのシール、リーク、冷却空気流量(対吸気質量割
合)に関して、全ケース平均の定数を入力している点が考えられる。実際は、これらの数値は試験ケース
間で異なる値であった。また、温度の評価誤差に関しては、特に空気や排ガスの温度は空間的な温度分
布を持っており測定が難しいことから、約 5 ℃の評価誤差は充分な数値と考える。空気圧力の評価誤差
も、圧力計の測定誤差を考慮すると、充分に小さいと考える。この程度の予測精度であれば、部分負荷
性能の予測には充分であり、本研究の手法を用いることにより、新規なプラントの仕様決定、運転計画の
立案が充分に可能であると考える。 
また、図 5-12 に示すように、本システム検証機の運転により、吸気噴霧冷却、圧縮機、空気冷却器、
増湿塔、燃焼器、タービン、再生熱交換器、エコノマイザ、水回収装置、排ガス再加熱器など、AHAT シ
ステムを構成する全ての機器が計算と合致して動作していることが確認できた。発電効率も計算と合致し
ているため、AHAT システムの原理的な成立性を確認した。 
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図 5-12 部分負荷状態 HB4 のシステム全体の熱物質収支の計算結果と実測値の比較
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表 5-9 各機器の出入り口流体条件の予測結果と実測値の偏差 
 
 
5.5  大気温度特性の予測 
5.5.1  システム熱物質収支計算による予測結果 
 前節で、部分負荷状態のシステムヒートマスバランスを予測したのと同じ方法で、大気温度の変化による
タービン出力や効率の変化、すなわち大気温度特性を予測した。この計算は、燃焼ガス温度が 1180 ℃、
WAC 蒸発量が 1.5 %を仮定して計算したものである。気温 15 ℃での発電端効率の予測結果は 39.3 %
であり、計画値 42.5 %より低い値となっているが、これは前節で述べたように、ガスタービンの仕上がり値、
特殊計測の影響によるものである。 
分類 流体 位置 全ケース平均
全体
%
(相対値) 0.48 0.64 0.06 0.22 0.35
圧縮機吸気 2.0 0.5 2.3 2.1 1.7
圧縮機吐出 0.5 2.0 1.4 0.3 1.1
1.3 1.3 1.9 1.2 1.4
圧縮機入口 0.2 0.4 0.5 0.0 0.3
圧縮機出口 1.1 1.4 0.1 0.2 0.7
再生熱交換器入口 1.4 1.6 0.1 0.2 0.8
再生熱交換器出口 1.8 1.2 0.2 0.2 0.8
1.1 1.1 0.2 0.2 0.7
圧縮機吐出 0.0 0.1 2.2 2.4 1.2
空気冷却器入口 10.3 5.3 5.7 1.8 5.8
空気冷却器出口 3.6 2.2 0.5 0.1 1.6
再生熱交換器入口 7.3 2.6 2.7 1.8 3.6
再生熱交換器出口 6.2 7.0 15.9 18.8 12.0
タービン排気 18.6 12.2 18.0 23.2 18.0
再生熱交換器出口 11.5 6.0 12.7 14.9 11.3
給水加熱器出口 4.9 5.7 6.0 6.9 5.9
水回収装置出口 0.1 8.9 2.8 1.7 3.4
排ガス再加熱器出口 2.4 3.2 1.8 3.1 2.6
空気冷却器出口 4.0 0.6 2.7 3.4 2.7
給水加熱器出口 4.0 0.3 1.1 1.1 1.6
増湿塔出口 2.4 0.3 0.2 0.7 0.9
水回収装置出口 2.8 7.2 3.1 2.7 3.9
水回収スプレイ 1.1 6.1 1.7 0.4 2.3
排ガス再加熱器出口 1.2 1.4 1.1 4.4 2.0
5.0 4.3 4.9 5.5 4.9
温度
空
気
℃
排
気
水
平均
発電端効率
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空気 %
(相対値)
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空
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変数種類
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図 5-13 大気温度特性の予測結果 
 
5.5.2  試験結果の補正と予測結果との比較 
2006 年 10 月から 2010 年 2 月までの期間、気温 4 ºC から 36 ºC まで運転したデータ点 33 点につ
いて、燃焼ガス温度の評価結果を図 5-14 に、WAC 蒸発量の評価結果を図 5-15 に、発電端出力の測
定結果を図 5-16 に、発電端効率の測定結果を図 5-17 に示す。前項の計算条件とは異なり、実際の運
転では、燃焼ガス温度を目標値として運転するのではなく、発電端出力を目標値として運転する。また、
WACも蒸発量ではなく噴霧量を指示値として運転するため、燃焼ガス温度やWACの蒸発量は、計画値
とは異なるものとなり、前項の大気温度特性の計算結果と直接比較することはできない。そこで、以下の
方法により、燃焼ガス温度、WAC の蒸発量などについて計算により補正し、これらの値が基準値であっ
た場合の発電端出力や効率を予測して、前項で計算した大気温度特性の予測結果と比較することとし
た。 
表 5-10 に、補正項目と基準条件について示す。これらを補正するには、本研究のシステムヒートマス
バランス計算手法により、燃焼ガス温度や WAC 量、大気圧などを変化させたヒートマスバランスを計算し、
これらの変化に対する感度を予め求めておく。それぞれの因子に関して求めた補正を、以下に示す式で
連結することにより、発電端出力や発電端効率を基準条件での値に補正することができる。 
 
 
図 5-14 燃焼ガス温度の評価結果 図 5-15 WAC 蒸発量の評価結果 
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図 5-16 発電端出力の測定結果 図 5-17 発電端効率の測定結果 
 
表 5-10 大気温度特性を導出する際の補正対象項目と基準条件 
No. 項目 基準条件 
1 燃焼ガス温度 1180 ℃ 
2 WAC 蒸発量(対吸気質量割合) 1.5 % 
3 大気圧 101.3 kPa 
4 相対湿度 60 % 
5 燃焼効率 99.99 % 
6 排熱回収モード 
(排ガス再加熱器への再循環流量) 
高効率モード 
(熱水再循環=0 kg/s) 
 
発電端出力の補正値 E [kW]は、実測値 E m [kW]から、以下の式で補正する。 
( )( )( )( )( )( )654321
m
111111 EEEEEE CCCCCC
EE
++++++
=  (95)  
 発電端効率の補正値 η [-]は、実測値 η m [-]から、以下の式で補正する。 
( )( )( )( )( )( )654321
m
111111 ηηηηηη
ηη
CCCCCC ++++++
=  (96)  
 これらの式で、係数(CE 1～CE 6、Cη 1～Cη 6)は、以下の通りである。 
CE 1、Cη 1 は、燃焼ガス温度による発電端出力および効率の増減である。運転時の燃焼ガス温度は、
燃料流量、吸気流量、圧縮機吐出空気流量の測定値から導出し、図 5-18 の曲線により、定格燃焼ガス
温度である 1180 ℃に対して、出力および効率の増減を評価した。 
CE 2、Cη 2 は、WAC 蒸発量(対吸気質量割合)による発電端出力および効率の増減である。運転時の
WAC蒸発量は、圧縮機吐出空気配管に設置した湿度センサの値から導出し、図 5-19の曲線により、定
格 WAC 蒸発量である 1.5 %(対吸気質量割合)に対して出力や効率の増減を評価した。 
CE 3、Cη 3 は、大気圧による発電端出力および効率の増減である。運転時の大気圧は、圧力センサの
測定値から導出し、図 5-20 の曲線により計画時の大気圧 101.3 kPa に対して出力や効率の増減を評
価した。 
2,800
3,000
3,200
3,400
3,600
3,800
4,000
4,200
0 10 20 30 40
発
電
端
出
力
[k
W
]
大気温度 [℃]
34
36
38
40
42
44
0 10 20 30 40
発
電
端
効
率
(L
H
V)
[%
]
大気温度 [℃]
 116 
CE 4、Cη 4 は、大気の相対湿度による発電端出力および効率の増減である。運転時の相対湿度は、ガ
スタービンの近傍に設置した湿度センサの測定値から導出し、図 5-21 および図 5-22 により計画時の相
対湿度である 60 %に対して出力や効率の増減を評価した。WAC 有りの場合は気温 15 ℃WAC 1.5%
の曲線を用い、WAC 無しの場合は気温 5 ℃WAC 無しの曲線を用いた。 
CE 5、Cη 5 は、燃焼効率による発電端出力および効率の増減である。試験データには、燃焼器の調整
運転の際の測定データも含まれるため、全試験を通して燃焼効率が一定ではない。運転時の燃焼効率
は、燃料流量の測定値や排ガス成分(未燃分など)の分析値から導出し、図 5-23 の曲線により計画値で
ある 99.99 %に対して出力や効率の増減を評価した。燃焼効率が低下した場合、発電効率が下がるだけ
であり、出力の増減は生じない。 
CE 6、Cη 6 は、排熱回収モードによる発電端出力および効率の増減である。水回収装置で冷却された
排ガスを大気に放出する際、白煙防止のため、排ガス再加熱器で加熱してから放出している。加熱量が
少ないモード(再循環流量 = 0 kg/s)と、加熱量を増加するモード(再循環流量 = 3 kg/s)があり、図 
5-24 により、計画値である(再循環流量 = 0 kg/s)に対して出力や効率の増減を評価した。再循環流量
は、排ガス再加熱器まわりの水温の測定値から導出した。 
なお、発電端効率の実測値 η m [-]は、次式で求める。 
LHVf
m
m HG
E
×
=η  (97)  
但し、G f ： 燃料流量 [kg/s]、 
H LHV ： 燃料の低位発熱量 [kJ/kg]、 
E m ： 発電端出力の実測値 [kW]。 
 
  
図 5-18 燃焼ガス温度による出力・効率の増減曲線 
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図 5-19 WAC 蒸発量(対吸気質量割合)による 
出力・効率の増減曲線 
図 5-20 大気圧力による出力・効率の増減曲線 
  
 
図 5-21 相対湿度による出力の増減曲線 図 5-22 相対湿度による効率の増減曲線 
  
 
図 5-23 燃焼効率による出力・効率の増減曲線 図 5-24 排熱回収モード(排ガス再加熱器への 
再循環流量)による出力・効率の増減曲線 
 
これらの補正によって求めた 3 MW 級検証機の大気温度特性を、予測結果とともに図 5-25 に示す。
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同図によると、出力、効率ともに、気温が上昇すると低下する結果となったが、ヒートバランス計算による結
果とほぼ一致した傾向となっている。発電端出力と効率の予測値に対する実測値の比を、表 5-11 に示
す。同表によると、発電端効率は 1.2 %(相対値)程度、過大評価し、予測と実測の標準偏差は 1.6 %(相
対値)程度である。発電端出力に関しては、0.5 %程度過小評価し、標準偏差は 1.9 %程度である。このよ
うに、本研究のシステムヒートマスバランス予測の手法により、高湿分空気利用ガスタービンシステムの大
気温度特性について、高精度で予測が可能であることが判る。 
なお、3 MW 級システム検証機では、圧縮機として遠心式圧縮機を採用しているが、商用機で軸流圧
縮機を用いた場合には、IGV (Inlet Guide Vane; 入口案内翼)により吸気流量を制御することが可能で
あるので、大気温度特性や、部分負荷特性が、本研究で評価した傾向とは異なることが予想される。軸流
圧縮機を備えた AHAT と、コンバインドサイクルの大気温度特性、部分負荷特性の比較検討に関しては、
参考文献 [68]に示されている。 
 
表 5-11 発電端出力、効率の、予測値に対する実測値の比 
項目 平均 標準偏差 
発電端効率 (測定/予測)比 0.988 0.0156  
発電端出力 (測定/予測)比 1.005 0.0192  
 
 
図 5-25 燃焼温度、WAC 量などを補正した大気温度特性の測定結果 
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5.6  中容量システムの増湿塔と水回収装置の検討 
5.6.1  中容量システムの想定機器仕様 
 本研究で検討した、増湿塔および水回収装置の基本仕様の決定方法により、AHAT システムの商用機
に設置するこれら機器の規模感を試算して把握する。中容量システムのガスタービンの仕様として、表 
5-12 に示す 5 ケースを仮定した。圧力比π は 8 から 24 であり、それぞれシステムの発電端出力は 1 MW
から 100 MW である。WAC(吸気噴霧冷却)の噴霧量(対吸気質量割合)は、圧力比の増加とともに圧縮
機の内部温度が高温となるため 1.1 %から 3.5 %とした。圧縮機とタービンの効率は、それぞれ規模が大
きくなるとともに高効率とした。燃焼ガス温度は、基本は 1350 ℃とし、再生熱交換器の使用温度制限か
ら、タービン排ガス温度が 650 ℃を超える条件では、排ガス温度が 650 ℃となる燃焼ガス温度を計算で
求めることとした。タービンの段数は、タービン翼冷却の計算に必要となるものであり、実績値などから同
表に記載されている値を仮定した。またプラント機器の仕様は、表 5-13 に示すものを仮定した。同表に
は、第 4 章で想定した 3 MW 級検証機の機器仕様を併記してある。空気冷却器の出口空気温度は、第
2 章で増湿塔への空気供給温度を検討した際と同様に、増湿塔の加湿開始時の温度急変を避けるため、
増湿塔出口空気温度と同等が良く、圧力比が高いケースも考慮して 115 ℃とした。増湿塔への散布水
温度は、第 2 章の検討と同様に増湿塔内部での沸点より 10 ℃低温とし、圧力比が変化しても沸騰しな
いようにケースごとに変化させることとした。再生熱交換器の温度効率は、中容量 AHAT システムの評価
に関する従来文献 [76]と同様、圧力比 20 のケースで高温端温度差 20 ℃に相当する、温度効率 95 %
を仮定した。また、本節の検討では、効率優先のシステムを前提とし、白煙発生防止のための排ガス再加
熱器は設置しない想定とした。 
 
表 5-12 中容量システムのガスタービン仕様検討条件 
ケース名 π =8 π =12 π =16 π =20 π =24 
発電端出力 [MW] 1 3.2 10 32 100 
WAC 噴霧量(対吸気質量割合) [%] 1.1 1.9 2.7 3.5 
圧縮機 ポリトロープ効率 [%] 84 87 90 93 
タービン 
入口ガス温度 [℃] 計算結果 1350 
出口ガス温度 [℃] 650 計算結果 
ポリトロープ効率 [%] 86 88 90 92 
段数 2 3 4 
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表 5-13 中容量システムのプラント機器仕様検討条件 
機器名 項目 想定仕様 備考 
3 MW 級 
検証機 
中容量 
システム 
空気冷却器 出口空気温度 105 ℃ 115 ℃ 増湿塔の温度急変を避けるため、増
湿塔の空気出口温度と同等が良く、
圧力比が高いケースに合わせて
115 ℃とした(第 2 章の検討結果)。 
増湿塔 充填物種類 RSR #2 第 2 章で選定したものと同一 
充填物高さ 1 m サーベイ
条件 
熱交換器類の合計体積最小となる条
件をサーベイ(第 2 章と同様) 
塔径 1.4 m 計算結果 フラッディング計算で決定 
(第 2 章と同様) 
散布水温度 160 ℃ 沸点 
－10 ℃ 
沸点－10 ℃ 
(循環水ポンプ動力低減、 
第 2 章の検討結果) 
再生熱交換器 温度効率 93 % 95 % 中容量システムでは、圧力比 20 のケ
ースで高温端温度差 20 ℃仮定(文献 
[76]) 
圧力損失 (空気) 2.4 % 3 %   
圧力損失 
(排ガス) 
4 % 3 %   
給水加熱器 出口排ガス温度 100 ℃   
排ガス再加熱器 再加熱温度 65 ℃ なし 効率優先システムを想定 
水回収装置 気液接触高さ 1.5 m 第 3 章の気液接触距離の検討結果 
排ガス流速 2.5 m/s 第 3 章の排ガス流速の検討結果 
散布水温 34 ℃  
散布水量 45 kg/s サーベイ
条件 
回収水量の要求値を満たす散布水
量をサーベイ(第 3 章と同様) 
回収水量 増湿塔の
加湿量 
×110 % 
(増湿塔
+WAC の
加湿量) 
×105 % 
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5.6.2  増湿塔の検討結果 
前項で示した 5 つのケースについて、第 4 章で述べたシステム熱物質収支評価手法により、タービン
排気温度、圧縮機出口空気温度などを計算した結果を図 5-26 に示す。同図に示すように、圧縮機出口
空気温度、タービン入口ガス温度、タービン出口ガス温度(排気温度)が決まると、システムの排熱が決ま
るため、増湿塔に供給される熱水の条件が決まる。増湿塔の規模を検討するため、各ケースで増湿塔の
充填物高さを変更した場合の充填物からの流下水温度の計算結果を、図 5-27 に示す。充填物の高さ
が高いほど空気と熱水の気液接触面積が増加するため、流下水温度が低温となる。圧力比を変化させた
ケースに関しては、圧力比が高いほど増湿塔へ供給される空気中の水蒸気分圧が高くなり、液膜表面か
らの蒸発に必要な駆動力が小さくなるため、流下水温が高温となっている。 
給水加熱器出口排ガス温度が 100 ℃となるまで排熱回収するためには、増湿塔出口水と補給水(低
温の回収水)を混合した温度が 100 ℃より低温である必要があり、圧力比 24 のケースでは、最低でも 6 
m 以上の充填物高さが必要となる。図 5-28 には、エコノマイザの KA 値(熱貫流率と伝熱面積の積)を示
す。エコノマイザでは、排ガス温度が 100 ℃となるまで排熱回収する想定であり、前記図 5-27 に示した
ように、増湿塔からの流下水温が高温になるほど、エコノマイザの低温端温度差が小さくなるため、KA 値
が大きくなるため、図 5-27と図 5-28は類似した曲線形状となっている。同様に、空気冷却器のKA値を
図 5-29 に示す。空気冷却器は、空気を 115 ℃に冷却する想定としたため、エコノマイザと同様に、増湿
塔からの流下水温が高温になるほど空気冷却器の KA 値が大きくなっている。一方、再生熱交換器の
KA 値の変化を図 5-30 に示す。第 2 章で検討したように、再生熱交換器の入口空気温度は増湿塔の運
転条件の影響を受けにくく、充填物高さに関しては変化が少ない。タービン排気温度が高いほうが、再生
熱交換器の交換熱量が大きくなるため、圧力比が低い条件ほど再生熱交換器の KA 値は大きくなってい
る。ただし。図 5-26 に示すように、タービンの段数の影響で、圧力比 20 の冷却空気流量(対吸気質量割
合)が圧力比 16 の場合よりも少なくなっており、より多量の空気を加熱する必要が生じ、圧力比 16 と圧力
比 20 の間で、KA 値の逆転がみられる。 
第 2 章で検討したように、増湿塔充填物の充填高さを増やした場合、エコノマイザの伝熱面積を減らす
ことができ、充填物の体積と排熱回収する熱交換器(エコノマイザ、空気冷却器、再生熱交換器)の体積
の合計が最小となる組み合わせを選定することとした。その際、KA値と熱交換器の体積との関係は、第2
章の表 2-12 に示したものを用いた。同表に示した係数により、これらの体積の合計を計算し、発電出力
あたりで相対比較したものが図 5-31 である。圧力比が 8 の場合は燃焼ガス温度が低く、ガスタービンの
出力が小さい影響により、合計体積は比較的大きい。圧力比 24 では、増湿塔の充填物高さが高い影響
を受け、合計体積は比較的大きくなる。それぞれの圧力比について、合計体積が最小となる充填物高さ
は、圧力比 8 から 24 について、順に 1 m、2 m、3 m、4 m、6 m となった。その時の増湿塔への散布水
量、加湿量、発電端効率を示したものが図 5-32 である。本節の想定条件では、最高発電効率となるの
は、圧力比20の条件であり、効率値54.7 %LHVであった。圧力比24で発電効率が低下しているのは、
タービンの段数が増加し、冷却空気流量が増大したためと、燃焼温度が圧力比20 と同じであり、タービン
排気温度が低下し、再生熱交換器での回収熱量が減少したためと考えられる。また、本節の想定では、
タービン翼冷却のための冷却媒体として圧縮機吐出空気を用いる想定であったが、文献 [76]などに記
載されているように、湿り空気でタービン翼を冷却することにより、冷却空気流量が低減でき、発電効率の
さらなる向上が可能である。 
次に、本節で検討した各ケースの増湿塔の塔径と充填物高さを図 5-33 に示す。塔径に関しては、第
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2 章で示したように、散布水のフラッディング計算により求められるが、圧力比の上昇とともに圧縮空気の
体積流量が相対的に小さくなるため、高圧力比ケースほど発電出力あたりの断面積は小さくなっている。
ただし、圧力容器を陸上輸送する場合には、輸送可能なサイズの制限もあり、100 MW の場合には、複
数の増湿塔を並列に設置するなどの詳細検討が必要である。充填高さに関しては、高圧力比ほど、空気
の露点が高くなるため、物質移動の駆動力が小さくなり、充填高さが高くなることが判った。しかし、この程
度の充填高さは、化学プラントなどで用いられる充填塔の実績の範囲であり、AHAT システムを構築する
上で、問題とならないと考える。 
 
  
図 5-26 タービン排気温度等の計算結果 
 
  
図 5-27 増湿塔充填物の充填高さと流下水温度 
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図 5-28 エコノマイザの KA 値(熱貫流率と伝熱面積の積) 
 
   
図 5-29 空気冷却器の KA 値(熱貫流率と伝熱面積の積) 
 
   
図 5-30 再生熱交換器の KA 値(熱貫流率と伝熱面積の積) 
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図 5-31 増湿塔充填物の高さと熱交換器体積 
  
 
図 5-32 増湿塔への散布水量、加湿量、発電端効率 
 
   
図 5-33 増湿塔の塔径と充填物高さの計算結果 
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5.6.3  水回収装置の検討結果 
次に、前項の 5 つの計算ケースに関し、水回収装置の仕様を検討した。排ガス流速、気液接触距離に
関しては、第 3 章の検討結果を使用し、必要な回収量を得るための散布水量をサーベイすることとした。
図 5-34 に、各ケースの水回収装置の気液接触に必要な部分の幅と高さを示す。また、図 5-35 に各ケ
ースの水回収装置入口での排ガス中湿分流量を示す。回収水量の要求値としては、増湿塔と WAC での
加湿量の合計値にマージンを 5 %加えたものとし、要求値は同図に示した値となる。同図によると、圧力
比 8 のケースでは、排ガス中の湿分流量と回収水量の要求値の差が最も小さく、最大限の回収性能が求
められる。図 5-36 に、必要な回収量を得るための水回収装置の散布水量の計算結果を示す。同図によ
ると、圧力比 20 のケースでは、ガスタービンの吸気流量の約 5 倍の質量流量の水を散布すればよいが、
圧力比 8 のケースでは 吸気流量の約 9 倍の質量流量の水を散布することが必要となる。この時の流下
水の温度と、排ガス出口温度を図 5-37 に示す。圧力比 8 のケースでは、排ガス出口温度が約 35 ℃で
あり、34 ℃で散布した散布水との温度差が 1 ℃以下となるまで気液接触が必要であることが判る。また、
流下水温が約 45 ℃であり、外部との温度差は比較的小さいため、散布水を冷却するための熱交換器が
比較的大きくなると考えられる。一方、圧力比 20 のケースでは、排ガス出口温度は 40 ℃以上であり、散
布水との温度差は 6 ℃以上ある。また、圧力比 20 のケースの流下水温は 60 ℃近い高温であり、外部
環境との温度差が大きいことから、外部への放熱も容易であることが判る。本検討の結果、圧力比が高い
AHAT システムの条件ほど、加湿に用いた水を容易に全量回収できることが判った。 
 
   
図 5-34 水回収装置の断面積と気液接触高さの計算結果 
 
  
図 5-35 水回収装置入口での排ガス中湿分流量と回収水量の要求値 
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図 5-36 水回収装置の散布水量と回収量の計算結果 
 
  
図 5-37 水回収装置の流下水温度、排ガス出口温度結果 
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充填物の設計と部分負荷での運用条件検討が可能であると考える。水回収装置の運用条件に関しては、
排ガスの流量と温度が第 4 章で検討した値よりも大きくなったため、スプレイ水量を約 62 kg/s まで増加
させて運転した。微細な液滴の逆流割合を許容値以下に抑制する排ガス流速と気液接触距離、スプレイ
液滴径の組み合わせを検討して運転した結果、排ガス側の圧力損失の実測値は計画値の範囲内であり、
逆流するミスト量がミストエリミネータの許容値以下に抑制できていると考える。水回収装置の熱的性能に
関しては、システム検証機による実測結果と比較して出口排ガス温度、出口水温度をそれぞれ 2 ℃、
1 ℃以内の精度で予測できた。しかし、回収水量は約 10 %過大評価しており、スプレイ液滴の中に一部
含まれる微細な液滴が、排ガス流れにより逆流して系外に散逸し、水回収量が減少するなどの原因が考
えられる。このような事象は捕集効率が高いミストエリミネータの設置などにより、改善が可能と考えられ、
この因子による影響も予め考慮しておけば、本研究のモデルにより、同様の方式の水回収装置の基本設
計と、部分負荷での挙動計算を詳細に実施することが可能と考えられる。 
高湿分空気利用ガスタービンシステムの部分負荷状態のヒートマスバランスの予測精度に関しては、
従来は検証された例は無かったが、本研究で検証した結果、発電効率の計算結果と測定値の差は 4 ケ
ース平均で 0.35 %(相対値)、空気、排ガス、水系温度(16 箇所)の差は平均 4.9 ℃であった。効率の評
価誤差はポイント数では 0.14 pt%以下であり、充分に精度が高いと考えられる．また、温度の評価誤差
に関しては、特に空気や排ガスの温度は空間的な温度分布を持っており測定が難しいことから、約 5 ℃
の評価誤差は充分な数値と考える。この程度の予測精度であれば、部分負荷性能の予測には充分であ
り、本研究の手法を用いることにより、新規なプラントの仕様決定や運転計画の立案が充分に可能である。
また、本システム検証機の運転により、吸気噴霧冷却、圧縮機、空気冷却器、増湿塔、燃焼器、タービン、
再生熱交換器、エコノマイザ、水回収装置、排ガス再加熱器など、AHAT システムを構成する全ての機
器が計算と合致して動作していることが確認でき、発電効率も計算と合致しているため、AHAT システム
の原理的な成立性を確認した。 
大気温度特性の予測に関しては、発電端効率は 1.2 %(相対値)の過大評価、発電端出力は 0.5 %の
過小評価であり、標準偏差はそれぞれ 2 %程度であった。このように、大気温度特性についても、高精度
で予測が可能であることが判った。 
最後に、商用機のプラント機器の仕様の把握を目的として、圧力比が 8 から 24、発電端出力が 1 MW
から 100 MW の 5 つのケースを仮定して、増湿塔及び水回収装置の仕様を検討した。増湿塔に関して
は、充填物の体積と、排熱回収する熱交換器(エコノマイザ、空気冷却器、再生熱交換器)の体積の合計
が最小となる組み合わせを検討し、これら合計体積が最小となるのは、圧力比 8 から 24 について、充填
物高さが 1 m、2 m、3 m、4 m、6 m となるときであった。増湿塔の塔径に関しては、圧力比の上昇ととも
に、圧縮空気の体積流量が相対的に小さくなるため、高圧力比ケースほど発電出力あたりの断面積は小
さくなる。 
水回収装置に関しては、排ガス流速と気液接触距離は、第3 章の検討結果を使用し、必要な回収量を
得るための散布水量をサーベイした。その結果、圧力比 20 のケースでは、ガスタービンの吸気流量の約
5 倍の質量流量の水を散布すればよいが、圧力比 8 のケースでは 吸気流量の約 9 倍の質量流量の水
を散布することが必要となった。圧力比 20 のケースでは、排ガス出口温度と散布水との温度差は 6 ℃以
上あり、流下水温は 60 ℃近い高温となるため、外部への放熱も容易である。本検討の結果、圧力比が
高い AHAT システムの条件ほど、加湿に用いた水を容易に全量回収できることが判った。 
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6.  結論 
火力発電システムには、高効率化だけでなく、負荷変動への追従性が強く求められている。本研究で
は、高効率で負荷変動への追従性が良い「高湿分空気利用ガスタービン(AHAT)システム」の原理的な
成立性の確認を目的として、数値シミュレーションおよび検証実験を行い、以下の結果を得た。 
 第 1 章では、火力発電システムの中でも特に効率が高く、負荷変動への追従性が良いとされているガス
タービン発電システムの概要と、本研究で対象とする「高湿分空気利用ガスタービン(AHAT)システム」の
検証機の設計・製作のための課題を検討し、研究の目的を設定した。 
第 2 章では、ガスタービンシステムの加湿装置の方式として増湿塔を検討し、増湿塔の充填物内部の
熱物質移動現象に関し、従来の提案モデルに検討を加え、全体システム計算に必要な精度と計算速度
を考慮して簡略化したモデルを構築した。過去に実施された増湿塔の要素試験データと本モデルによる
計算結果を比較し、散布水量や散布水温、空気流量、圧力など入口境界条件の変化に対して、出口温
度条件や加湿量、交換熱量を 5～20 %程度の精度で予測でき、プラントの部分負荷運転時も含めた増
湿塔の応答を予測するに充分な精度を有していることを確認した。本研究のモデルにより、ガスタービン
の圧力比や排熱が変化する部分負荷運転でのシステム全体の状態や、増湿塔の運用方法が検討可能
となった。そこで、本研究のモデルを用いて、従来の増湿塔の研究では十分に検討されていなかった、増
湿塔に供給する空気や熱水の運用条件を検討した。電気出力 3 MW 級のシステム検証機を対象として、
増湿塔循環水のポンプ動力、増湿塔に関連する熱交換器類の体積、増湿塔への散布水の突沸有無な
どを考慮し、散布水温度は沸点から下方にマージンを取った 160 ℃、空気供給温度は増湿塔出口空気
温度と同等な 105 ℃、充填物高さは熱交換器類の体積を最小とする観点から 1 m を選定することができ
た。 
第 3 章では、ガスタービンシステムの水回収装置として、経済性、排ガス側の圧力損失の面で有利な
従来にないスプレイ式水回収装置を検討した。対向流スプレイ式は温度効率が高いものの液滴の逆流と
気液接触距離の確保が課題であり、スプレイ液滴の落下運動と、液滴と排ガスの熱物質移動現象をモデ
ル化し、3 MW級システム検証機の水回収装置の仕様を検討した。その結果、排ガス流速は2.5 m/s、ザ
ウタ平均スプレイ液滴径は 650 µm、気液接触距離は 1.5 m、スプレイ水流量は 45 kg/s 以上とすること
で、液滴の逆流を許容値以下に抑えつつ、増湿塔の加湿量に対して 109.6 %を回収可能となる見通しを
得た。一方、水回収装置出口排ガスの温度は 39.7 ℃、相対湿度 99.3 %、絶対湿度は 0.047 kg/kg’で
あり、ほぼ飽和であるため、白煙発生を防止するためには、排ガス再加熱器による加熱が必要であること
が明らかになった。 
第 4 章では、高湿分空気利用ガスタービンシステム全体に関して、従来は不可能であった各機器のオ
フデザインでの動作特性を連成させた熱物質収支計算を可能とする目的で、ガスタービン本体や熱交換
器など、第 2 章で述べた増湿塔、第 3 章で述べた水回収装置以外の機器に関してもモデル化した。市販
の動特性シミュレータを用いて逐次法によりシステム全体の熱物質収支計算を可能とするにあたり、一時
遅れ要素を利用して計算の発散を防ぎつつ、現実的な時間で計算可能となる工夫をした。その結果、各
機器の動作特性を連成させた熱物質収支を現実的な時間(デュアルコア CPU、クロック周波数 3 GHz の
パソコンで 30 分以内)で計算可能となった。 
このように、増湿塔や水回収装置の複雑な応答特性を連成させてシステム全体の熱物質収支を計算
可能としたことで、従来の手法では不可能であったプラント起動時の各状態での空気冷却器、エコノマイ
ザの循環水流量と、排ガス再加熱器への再循環水流量、吸気噴霧冷却水の流量の運転計画立案が可
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能となった。具体的には、(a)運転状況に応じた増湿塔からの排水温度の予測による、空気冷却器やエコ
ノマイザなどの熱交換器内部や増湿塔での沸騰(スチーミング)や結露発生を回避した増湿塔循環水の
流量計画、(b)部分負荷運転での増湿塔での加湿量の予測による、燃焼器の燃焼安定性を考慮した燃
料切替計画、(c)水回収装置出口の排ガス温度や湿度の予測による、白煙発生の予測と排ガス再加熱器
の運用計画、等が可能となった。本手法により、次章で述べる大気温度の変化によるシステム全体の応
答も同様に計算可能であり、季節による発電端出力、発電端効率、水回収装置による回収水量が予測で
きるようになり、年間の発電設備の運用計画、燃料や水などの運転に必要なユティリティーの調達計画に
適用できる。 
第 5 章では、前章で検討した AHAT システム検証機を製作、運転することにより、AHAT システムの固
有機器である第 2 章の増湿塔、第 3 章の水回収装置の動作を実証した。出口流体の温度条件や加湿量、
水回収量の計算結果と実測値の比較により、これらの機器の運用条件の検討結果の妥当性と、熱物質
移動モデルの妥当性を検討した。増湿塔の運用条件に関しては、第 4 章で計画した散布水流量を基に
調整することにより、第 2 章で検討した散布水温度となるよう運転することができた。増湿塔への空気供給
温度は、圧縮機吐出空気温度が計画値より高温となった影響により、第 4 章で計画した温度よりも約
20 ℃高温となったが、高温空気と散布水の接触による突沸防止の観点から問題の無い条件で運転する
ことができた。増湿塔の熱的性能に関しては、フル加湿運転モードでは、増湿塔出口の空気温度、流下
水温度はそれぞれ 2 ℃以内の偏差で、加湿量に関しては 3 %以内の偏差で、計算値と実測値が概ね一
致した。また、増湿塔への散布水量や加湿量が定格運転時の半分以下の部分加湿モードでも流体出口
温度は 5～6 ℃以内、加湿量は 20 %以内で一致した。このことから、第 2 章で検討した増湿塔評価モデ
ルを用いることにより、AHAT システムの充填物の設計と部分負荷での挙動計算が、実用的な精度で可
能であると考える。水回収装置の運用条件に関しては、排ガスの流量と温度が第 4 章で検討した値より
も大きくなったため、スプレイ水量を増加させて運転したが、微細な液滴の逆流(キャリーオーバー)割合を
許容値以下に抑制する排ガス流速と気液接触距離等の組み合わせにより、逆流するミスト量が許容値以
下に抑制できていることを確認した。本研究で検討した水回収装置の性能予測モデルは、システム検証
機による実測結果と比較して出口排ガス温度、出口水温度をそれぞれ 2 ℃、1 ℃以内の精度で予測で
きた。しかし、回収水量は約 10 %過大評価しており、スプレイ液滴の中に一部含まれる微細な液滴が排
ガス流れにより逆流して系外に散逸し、水回収量が減少するなどの原因が考えられる。このような事象は
捕集効率が高いミストエリミネータの設置などにより改善が可能と考えられ、この因子による影響も予め考
慮しておけば、本研究のモデルにより、同様の方式の水回収装置の基本設計と部分負荷での挙動計算
を詳細に実施することが可能と考えられる。 
高湿分空気利用ガスタービンシステムの部分負荷状態のヒートマスバランスの予測精度に関しては、
従来は検証された例は無かったが、本研究で検証した結果、発電効率の計算結果と測定値の差は 4 ケ
ース平均で 0.35 %(相対値)、空気、排ガス、水系温度(16 箇所)の差は平均 4.9 ℃であった。効率の評
価誤差はポイント数では 0.14 pt%以下であり、充分に精度が高いと考えられ、また、温度の評価誤差に
関しては、特に空気や排ガスの温度は空間的な温度分布を持っており測定が難しいことから、約 5 ℃の
評価誤差は充分な数値と考える。この程度の予測精度であれば、部分負荷性能の予測には充分であり、
本研究の手法を用いることにより、新規なプラントの仕様決定、運転計画の立案が、実用的な精度で可能
である。また、本システム検証機の運転により、吸気噴霧冷却、圧縮機、空気冷却器、増湿塔、燃焼器、
タービン、再生熱交換器、エコノマイザ、水回収装置、排ガス再加熱器など、AHAT システムを構成する
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全ての機器が計算と合致して動作していることが確認でき、発電効率も計算と合致しているため、AHAT
システムの原理的な成立性を確認した。 
大気温度特性の予測に関しては、発電端効率は 1.2 %(相対値)の過大評価、発電端出力は 0.5 %の
過小評価であり、標準偏差はそれぞれ 2 %程度であった。このように、大気温度特性についても、高精度
で予測が可能であることが判った。 
最後に、本研究で構築した増湿塔、水回収装置の評価手法、システム全体ヒートバランスの評価手法
を用いて、商用機のプラント機器の仕様の把握を目的として、圧力比が 8 から 24、発電端出力が 1 MW
から 100 MW の 5 つのケースを仮定して、増湿塔及び水回収装置の仕様を検討した。その結果、増湿
塔に関しては、充填物の体積と、排熱回収する熱交換器(エコノマイザ、空気冷却器、再生熱交換器)の
体積の合計が最小となる組み合わせが明らかとなった。水回収装置に関しては、必要な回収量を得るた
めの散布水量をサーベイし、圧力比が高い AHAT システムの条件ほど、加湿に用いた水を容易に全量
回収できることが判った。 
 AHAT システムは、本研究により原理的な成立性を確認された後、実際の製品規模である中容量ガス
タービンとの組み合わせの試験を実施するため、40 MW 級総合試験装置が建設され、試運転が開始さ
れた [16] [77]。今後、AHAT システムの実用化により、社会の要請である高効率化と負荷変動への追
従性に優れた発電設備を提供できると期待される。 
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